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Prefazione 
 
Lo studio teorico degli aspetti termodinamici e di scambio termico del ciclo di una 
macchina ad assorbimento permette di prevedere, con buona approssimazione, note 
anche le proprietà dei fluidi circolanti, il valore delle grandezze fondamentali in diversi 
punti significativi dell'impianto, a partire da condizioni esterne prestabilite. Il grado di 
approssimazione dei risultati del calcolo è tanto migliore, naturalmente, quanto più si 
avvicinano alla realtà i dati disponibili sulle proprietà dei fluidi e le caratteristiche 
assunte per i componenti della macchina. Fra queste ultime, assume particolare 
importanza, ad esempio, l'efficienza degli scambiatori di calore, che, a parità di fluido 
circolante, dipende dalla forma e dalle dimensioni dell'apparecchiatura.  
Una scrupolosa indagine sperimentale, condotta su una macchina reale, consente allora, 
mediante il confronto tra i valori calcolati e quelli misurati, di valutare sia la bontà degli 
strumenti d'indagine teorica, sia la validità delle ipotesi fatte sulle caratteristiche dei 
fluidi e dei componenti della macchina. Si possono in tal modo individuare anche le 
parti del ciclo in cui il comportamento della macchina si discosta maggiormente da 
quello teorico di riferimento, isolando quel componente, o quei componenti, 
caratterizzati da una minore efficienza. Su di essi si possono poi studiare misure 
d'intervento che ne migliorino la resa energetica, contribuendo ad aumentare l'effetto 
frigorifero utile. Queste misure possono consistere ad esempio nella modifica del tipo, 
della forma o delle dimensioni degli apparecchi di scambio termico "interno" od 
"esterno", nell'aggiunta di componenti che favoriscano, ove necessario, il miscelamento 
dei fluidi, nella differente disposizione delle apparecchiature nel circuito della 
macchina, nella riduzione di lunghezza dei condotti di collegamento, nel miglioramento 
dell'isolamento termico. Se inoltre le condizioni esterne, come le temperature delle 
sorgenti termiche a bassa ed alta temperatura, la portata del fluido di raffreddamento, il 
carico dell'utenza termica, la potenza termica fornita, ecc., vengono fatte variare entro 
campi di valori che siano ragionevoli da un punto di vista pratico, si può condurre 
un'analisi di sensibilità, e si possono individuare i limiti di funzionamento della 
macchina o comunque i limiti entro i quali il peggioramento delle prestazioni rispetto 
alle condizioni nominali di funzionamento è ritenuto accettabile. La macchina 
esaminata è sostanzialmente priva di un impianto di regolazione automatica, ma ha 
soltanto una serie di controlli di tipo on-off che la preservano dal verificarsi di 
condizioni accidentali indesiderate che provocherebbero l'interruzione del 
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funzionamento. Si può prevedere perciò, in casi come questo, una sensibilità abbastanza 
marcata al mutare delle condizioni esterne, ed un rapido decadimento del COP 
all’allontanarsi dalle condizioni nominali. Le grandezze fondamentali che individuano 
ciascun punto di funzionamento sono, com'è noto, la pressione, la temperatura e la 
concentrazione. Fra queste si è scelto di misurare la pressione e la temperatura, per 
evidenti motivi di praticità, ricavando poi la terza grandezza in base ai diagrammi di 
stato della miscela. Si può dire tuttavia, per inciso, che anche per la concentrazione 
esiste un valore di confronto, che è quello che corrisponde alla composizione, dichiarata 
dal costruttore, della soluzione con cui la macchina viene caricata. Tale valore è quello 
che si ha a macchina ferma, ed è intermedio fra le concentrazioni alta e bassa del ciclo 
che si stabiliscono a macchina funzionante.  
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Capitolo  1 
 
Rassegna della letteratura 
 
 
1.1  La Macchina frigorifera 
 
1.1.1   Generalità   
Una macchina frigorifera è un sistema termodinamico che tramite trasformazioni 
cicliche (cicli frigoriferi) trasferisce calore da un serbatoio freddo ( a temperatura 
minore ) ad uno caldo ( a temperatura maggiore ) utilizzando lavoro fornito dall’esterno  
(Fig. 1. 2). 
Il funzionamento della macchina frigorifera risulta essere inverso rispetto una macchina 
termica diretta. Mentre per una macchina diretta tramite la differenza di temperatura dei 
due serbatoi viene prodotto lavoro utile, per una macchina frigorifera questa stessa 
quantità di lavoro viene fornita dall’esterno e utilizzata dalla macchina stessa per 
sottrarre calore al serbatoio freddo e cederlo al serbatoio più caldo. Come per le 
macchine dirette viene definito motore perfetto quel processo ciclico termodinamico che 
permette di utilizzare il solo calore estratto da un solo serbatoio e trasformarlo 
integralmente in lavoro così, analogamente, si definisce macchina frigorifera perfetta 
quel particolare processo ciclico inverso che permette di estrarre calore dal serbatoio 
freddo e di cederlo a quello più caldo senza spesa di lavoro (Fig. 1. 1). 
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Il calore Qid prelevato dal serbatoio freddo è interamente ceduto al serbatoio caldo 
senza l’impiego di lavoro esterno. Il rendimento di tale macchina sarebbe infinito. Il suo 
funzionamento è negato dall’enunciato di Clausius (non è possibile effettuare una 
trasformazione il cui unico risultato sia il passaggio di calore da un serbatoio freddo ad 
unocaldo) e dalla consueta direzione della propagazione del calore: dal corpo a 
temperatura maggiore al corpo a temperatura minore (principio zero della 
termodinamica). 
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In una macchina frigorifera reale, il calore Q2 viene prelevato dal serbatoio a 
temperatura inferiore utilizzando lavoro esterno. Al serbatoio a temperatura superiore 
viene ceduta una energia equivalente al calore assorbito Q2 e al lavoro L svolto sul 
sistema (│Q1│>│Q2│). La schematizzazione di Fig. 1. 2 rappresenta, in realtà, oltre la 
macchina frigorifera anche la pompa di calore. Nel loro principio generale di 
funzionamento infatti non esiste alcuna sostanziale differenza, la loro distinzione si 
prospetta solo nell’utilizzo pratico. Mentre il risultato utile nella macchina frigorifera 
corrisponde alla sottrazione di una quantità di calore pari a Q2 a scapito del serbatoio 
freddo T2, per la pompa di calore si ha come risultato utile l’acquisizione di una 
quantità di calore Q1 da parte del serbatoio caldo T1. Più semplicemente il concetto si 
può riassumere esemplificando i due casi. La funzione del frigorifero domestico 
(macchina frigorifera) si esplica nella sottrazione di calore dagli alimenti in esso 
introdotti (effetto utile), tale calore viene poi fornito all’ambiente esterno e così 
dissipato (effetto secondario) . L’ambiente dove si ottiene il risultato utile corrisponde 
in Fig. 1. 2 al serbatoio T2 ossia l’interno del frigorifero. Situazione contraria si ottiene 
durante il riscaldamento domestico da parte di una pompa di calore, in questo caso il 
serbatoio freddo T2 è l’ambiente esterno a cui viene sottratto calore (effetto secondario) 
il quale viene successivamente ceduto all’interno dell’abitazione (effetto utile). Poiché 
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secondo le convenzioni internazionali il calore assorbito ed il lavoro svolto dal sistema 
hanno segno positivo, in riferimento alla Fig. 1. 2, Q2 è una quantità positiva, in quanto 
assorbito dal sistema, mentre il calore Q1 essendo ceduto dal sistema ha segno negativo. 
Quindi per la legge della conservazione dell’ energia, il lavoro L in valore assoluto è 
espresso come: 
 
│L│=│Q1│ - │Q2│ (1) 
 
Per quanto riguarda invece l’efficienza di tali macchine inverse, non si parla più di 
rendimento bensì di effetto utile o C.O.P. coefficiente di prestazione (Coefficient Of 
Performance), ed in particolare si definiscono come effetto frigorigeno ed effetto pompa 
di calore, rispettivamente: 
 
εf = Q2 /│L│ (2) 
 
εp = │Q1│ /│L│ (3) 
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1.2  Classificazione delle macchine frigorifere. 
 
Generalmente la classificazione delle macchine frigorifere si basa sul tipo di processo 
secondo il quale avviene la refrigerazione. Come detto precedentemente tali macchine 
operano secondo cicli inversi ossia utilizzano lavoro o sfruttano energia (termica), che 
altrimenti verrebbe dispersa nell’ambiente, allo scopo di refrigerare ambienti. A seconda 
del grado di refrigerazione che si vuole ottenere e delle risorse energetiche a 
disposizione è possibile orientarsi su diverse soluzioni d’impianto. Per usi domestici o 
industriali trovano applicazione i gruppi frigoriferi a compressione di vapore, per i 
quali sono richieste quantità sensibili di energia elettrica per effettuare la trasformazione 
di compressione del fluido, mentre le macchina frigorifera ad assorbimento o ad 
adsorbimento prevalentemente per la produzione centralizzata di acqua a bassa 
temperatura, dell'ordine di 5-8 °C, allo scopo di reffrescare  i locali (teleraffrescamento) 
. Per questi ultimi tipi d’impianto l'apporto energetico dell'elettricità è sostituito quasi 
interamente da calore a temperatura relativamente bassa (generalmente fino a circa 
120°C) risultando così il processo inevitabilmente meno efficiente dal punto di vista 
energetico, considerato che il calore è una fonte energetica di qualità ben inferiore 
all'energia elettrica. Tale apporto può essere fornito utilizzando calore di scarto da altri 
processi produttivi, tipicamente impianti di produzione di energia elettrica. Altre 
applicazioni trovano gli impianti frigoriferi come la macchina frigorifera a 
compressione di gas e la macchina frigorifera ad effetto termoelettrico. 
 
 
1.2.1   Macchina frigorifera a compressione di vapore 
Impianto nel quale circola un fluido, denominato fluido refrigerante, il quale segue un 
ciclo termodinamico prevalentemente nella regione liquido vapore. Detto fluido viene 
ad interagire, mediante scambi termici, con l’ambiente confinato da raffreddare, a 
temperatura T2 (all’evaporatore), e con l’ambiente esterno, a temperatura T1 (al 
condensatore). Caratteristica peculiare di tale macchina è l’espansione del fluido 
attraverso una caduta di pressione in una strozzatura (valvola di laminazione o capillare) 
senza produzione di lavoro esterno, in contrapposizione alla compressione del suo 
vapore.  
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1.2.2 Macchina frigorifera a compressione di gas 
 
Anche in questi impianti vi è un fluido di lavoro (gas) il quale segue però un ciclo 
completamente nella fase gassosa. Successivamente alla compressione del gas 
l’espansione dello stesso avviene attraverso un salto di pressione in un turboespansore,  
con produzione di lavoro esterno. 
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1.2.3 Macchina frigorifera ad assorbimento 
 
Il frigorifero ad assorbimento è caratterizzato dal fatto che utilizza principalmente 
energia termica per produrre freddo, da utilizzare per refrigerazione e condizionamento. 
Queste macchine impiegano come fluido di processo (cioè il fluido che segue il ciclo 
termodinamico) miscele binarie del tipo bromuro di litio/acqua o ammoniaca/acqua, le 
prime più adatte per grandi applicazioni commerciali, le seconde per impianti di 
refrigerazione residenziali. I principali componenti sono: generatore (1), condensatore 
(2), evaporatore (3), assorbitore (4), pompa (5) e scambiatore rigenerativo (6). 
Assorbitore e generatore costituiscono il cosiddetto compressore termico e sono i 
principali elementi che differenziano un frigorifero ad assorbimento rispetto al più 
classico frigorifero a compressione di vapore. Infatti questi componenti, insieme alla 
pompa, sostituiscono il compressore presente negli impianti più comuni, non presente 
nella macchina ad assorbimento. Il principale vantaggio di questa tecnologia, legato 
proprio alla sostituzione del compressore con i tre componenti indicati, è costituito dal 
fatto che l'energia elettrica richiesta si riduce moltissimo (più di due ordini di 
grandezza). L'apporto energetico del flusso di elettricità richiesto dal compressore è 
quasi interamente sostituito da un flusso di calore, che può essere fornito a temperatura 
relativamente bassa (90-120 °C), il che costituisce un enorme risparmio energetico 
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qualora sia disponibile del calore di recupero, per esempio da un impianto di 
cogenerazione. Un altro vantaggio è legato al fatto che l'unico organo in rotazione è una 
pompa, la quale è notevolmente più semplice e silenziosa di un compressore. Ne deriva 
anche una minore manutenzione richiesta. Gli svantaggi sono legati ad un maggiore 
costo di acquisto della macchina rispetto a un frigorifero a compressione di pari potenza 
e al fatto che la quantità di calore che si deve smaltire verso l'ambiente esterno è 
maggiore, sono quindi necessari sistemi per disperdere tale calore di dimensioni 
maggiori. Il ciclo di funzionamento della macchina si sviluppa su due livelli di 
pressione: il livello p1 al quale avviene l'evaporazione del fluido più volatile e il livello 
p2 al quale avviene la condensazione dello stesso fluido. Il livello di pressione p1 è 
inferiore al livello di pressione p2 e conseguentemente la temperatura a cui avviene la 
condensazione è maggiore di quanto non sia la temperatura di evaporazione. Tale 
caratteristica è comune agli impianti frigoriferi a compressione di vapore. L'aumento di 
pressione dal livello p1 al livello p2 avviene attraverso una pompa invece che un 
compressore, per il fatto che il fluido si trova nelle condizioni di liquido (nel frigorifero 
a compressione di vapore il fluido è invece vapore surriscaldato), che richiede, a parità 
di salto di pressione da realizzare, un apporto di energia meccanica (e quindi anche 
energia elettrica) notevolmente inferiore. Il principio su cui si basa questa macchina è 
costituito dal fatto che la separazione allo stato di vapore del fluido più volatile 
(rappresentata nello schema riportato in Fig. 1. 5 come una linea continua) della miscela 
è possibile attraverso la somministrazione di calore a temperatura relativamente bassa. Il 
risultato di questa operazione è costituito da due correnti di fluido: il fluido più volatile, 
allo stato di vapore, e una miscela povera allo stato di liquido. Per miscela povera si 
intende una miscela nella quale il componente più volatile è presente con una 
concentrazione inferiore (parte di esso è infatti evaporata). Tale operazione è effettuata 
nel componente chiamato generatore. 
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In modo opposto la ricombinazione (assorbimento) di questo componente e della 
miscela povera avviene mediante cessione di calore all'ambiente esterno. Tale 
operazione è fatta nell'assorbitore. Nel generatore, il calore necessario per la 
separazione del fluido più volatile è fornito tipicamente a una temperatura che varia da 
85 °C a 120 °C. A seconda del valore di questa temperatura si ottengono efficienze 
differenti, tanto maggiori quanto più è alta la temperatura di fornitura del calore.  
Visti i valori di temperatura in gioco l'impiego di questi cicli è fatto in accoppiamento 
diretto con sistemi di cogenerazione oppure con reti di teleriscaldamento. Il fluido più 
volatile percorre le fasi caratteristiche di un ciclo frigorifero. In particolare è prima 
condensato, poi trafila attraverso una valvola in modo da ridurre la pressione del fluido 
(e conseguentemente anche la sua temperatura) e quindi è fatto evaporare a temperatura 
bassa, regolata dalla pressione a cui si trova questo fluido (3-4 °C nel caso di impiego di 
acqua). L'evaporazione costituisce la fase utile del processo, in quanto il fluido assorbe 
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calore dall'esterno durante la trasformazione asportandolo dall'ambiente da refrigerare. 
Successivamente il vapore è riassorbito nella miscela, cosa che avviene nel componente 
chiamato assorbitore. La miscela è infine pompata nel generatore chiudendo il ciclo 
termodinamico. In aggiunta, uno scambiatore di calore è posto al fine di migliorare 
l'efficienza del ciclo, recuperando parte del calore reso disponibile dalla miscela povera 
uscente dal generatore e cedendolo alla miscela ricca entrante nello stesso generatore. 
Ricapitolando, la macchina per il suo funzionamento richiede calore a temperatura 
relativamente bassa (tipicamente calore reso disponibile da un cascame termico, 
utilizzato nel generatore 1) e una quota modesta di potenza elettrica per il 
funzionamento della pompa (più di due ordini di grandezza inferiore rispetto a un 
frigorifero a compressione di vapore di pari potenza). Necessita inoltre di un sistema di 
refrigerazione dell'assorbitore (4) e del condensatore (2), cosa che tipicamente è fatto 
attraverso aerotermi, i quali smaltiscono tali flussi in ambiente. 
 
 
1.2.4 Macchina ad assorbimento 
 
Il frigorifero ad adsorbimento utilizza acqua come fluido di processo, il che costituisce 
uno dei vantaggi di tale processo. Il principio dell'adsorbimento consiste nell'impiego di 
un materiale igroscopico allo stato solido il quale è in grado di trattenere vapore d'acqua 
e di rilasciarlo quando venga fornito calore. Il calore richiesto per il rilascio dell'acqua 
può essere fornito a temperatura relativamente bassa, fino a circa 50°C. Questo rende la 
tecnologia adatta anche per applicazioni particolari quali il raffrescamento mediante 
energia solare.  
L'evaporatore è ricavato in una zona a bassa pressione (dell'ordine di 0,01 bar), alla 
quale corrisponde una temperatura di evaporazione ridotta (dell'ordine di 12 °C). In 
questo modo, l'ambiente che si intende refrigerare, trovandosi a temperatura superiore 
(normalmente come condizione di progetto si assume 26°C in estate), può fornire il 
calore necessario per l'evaporazione del fluido frigorigeno. Al contrario il condensatore 
è ricavato in una zona a pressione superiore. E' richiesto infatti che la temperatura di 
condensazione del fluido sia superiore alla temperatura dell'ambiente esterno (in estate 
fino a 35-40 °C), in modo che il fluido possa cedere calore. Nelle condizioni specificate 
una pressione di 0,1 bar è sufficiente per fare avvenire la condensazione.  
18 
 
Evaporatore e condensatore sono separati da due camere (indicate con A e B nello 
schema di Fig. 1. 6), che svolgono le trasformazioni termodinamiche che sostituiscono 
la compressione meccanica presente nelle macchine a compressione di vapore. Nelle 
due camere è presente il materiale igroscopico (un gel a base di silice). Le due camere 
sono alternativamente poste in contatto una con l'evaporatore e una con il condensatore. 
Contemporaneamente, alla camera in contatto con il condensatore è fornito calore, 
mentre dalla seconda è asportato calore. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig. 1. 6. Schema costruttivo di una macchina frigorifera ad adsorbimento. 
 
 
 
 
Un sistema di valvole automatiche mosse alternativamente consente di mantenere tra il 
condensatore e l'evaporatore la necessaria differenza di pressione, nonché di effettuare 
la commutazione di funzionamento delle due camere. Il funzionamento avviene in 
quattro fasi secondo la sequenza di seguito riportata; è pertanto discontinuo come 
accade per imotori a combustione interna. 
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Fase 1. Il vapore d'acqua liberato dall'evaporatore (trasformazione durante la quale si 
produce l'effetto utile) passa all'interno della camera con la quale è posto in contatto 
(qui indicata come camera A). In questa camera il fluido è adsorbito nel mezzo 
igroscopico.  
 
Fase 2. La camera A e la camera B sono commutate. Questo avviene azionando il 
sistema di valvole che chiudono il collegamento tra la camera A e l'evaporatore e 
aprono il collegamento con il condensatore. La pressione della camera A è 
incrementata, mediante una pompa, fino al valore necessario per il passaggio del fluido 
nel condensatore. L'impiego della pompa, reso possibile dal fatto che il fluido di 
processo è adsorbito in un mezzo allo stato di gel, consente di ottenere l'incremento di 
pressione con un apporto di energia elettrica notevolmente inferiore rispetto a quello che 
avrebbe reso necessario l'impiego di un compressore di vapore. 
 
Fase 3. Alla camera A è fornito calore a temperatura relativamente bassa (50-95 °C), 
attraverso il quale si libera il fluido adsorbito (desorbimento) allo stato di vapore. Il 
fluido passa nel condensatore, nel quale è riportato allo stato di liquido. 
 
Fase 4. Il liquido condensato è fatto fluire nell'evaporatore, passando attraverso una 
valvola di laminazione, dove avviene l'evaporazione. Nuovamente avviene la 
commutazione delle valvole, pertanto la camera A è posta in contatto con l'evaporatore. 
 
Le operazioni si ripetono in modo sfasato nella camera B; questo significa che mentre 
nella camera A è in corso la fase 1, nella camera B è in corso la fase 3. Applicazioni di 
questa tecnologia sono state effettuate soprattutto in Germania e negli Stati Uniti 
d'America, in combinazione con reti di teleriscaldamento e utilizzando calore reso 
disponibile da processi produttivi industriali.Nella figura seguente (Fig. 1. 7), è riportato 
lo schema dell’intero processo. 
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Fig. 1. 7 Schema di funzionamento di una macchina frigorifera ad adsorbimento. 
                
 
1.2.5 Macchina frigorifera ad effetto Termoelettrico 
 
Sono macchine che sfruttano l’effetto Peltier per il quale facendo passare una corrente 
continua attraverso due conduttori di diverso materiale, da un lato viene assorbito calore 
(parte fredda) e dall’altro viene ceduto (parte calda). 
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Fig. 1. 8 Schema di funzionamento “Effetto Peltier” (macchina frigorifera ad effetto 
termoelettrico). 
 
1.2.6 I fluidi refrigeranti più diffusi 
 
I fluidi impiegati nelle macchine frigorifere, perchè il loro impiego sia pratico ed 
efficace, devono presentare alcune caratteristiche. In particolare, è bene che: 1) nel 
campo delle temperature di interesse siano evitate pressioni troppo elevate al 
condensatore e pressioni troppo basse all'evaporatore; 2) il calore latente d'evaporazione 
sia elevato, in modo da produrre un elevato effetto frigorifero per unità di massa di 
refrigerante (a questo scopo è anche preferibile un calore specifico basso, per 
minimizzare la frazione di liquido evaporata durante l'espansione dalla pressione di 
condensazione a quella di evaporazione); 3) che la temperatura critica sia assai 
superiore rispetto all'isoterma del condensatore, in modo da rendere minimo il 
surriscaldamento che è necessario realizzare durante la compressione. 
Nel caso di utilizzo di compressori alternativi, è preferibile un volume specifico del 
vapore piuttosto basso, per rendere minime le cilindrate; nel caso di utilizzo dei 
compressori centrifughi, è preferibile il contrario, per consentire ampie sezioni di 
passaggio ed elevati rendimenti. I fluidi dovrebbero, inoltre, essere sicuri contro i 
pericoli d'incendio ed esplosione e non essere tossici. Per garantire la durata ed il buon 
funzionamento dell'impianto è richiesta una buona stabilità chimica, una buona inerzia 
chimica rispetto ai materiali impiegati per la costruzione della macchina, una buona 
solubilità nei lubrificanti (tale da non pregiudicare l'azione di questi e da non 
contaminare le superfici di scambio termico), il basso costo. Un'importante categoria di 
refrigeranti è costituita dai clorofluorocarburi (data l'alta stabilità del legame carbonio-
fluoro), fra i quali va ricordato soprattutto il refrigerante contrassegnato con la sigla R22 
(difluoromonoclorometano). Essi presentano un buon coefficiente di effetto frigorifero 
utile, hanno bassa tossicità e non sono corrosivi. Il calore latente di evaporazione è 
tuttavia piuttosto basso. Un altro refrigerante largamente impiegato nell'industria del 
freddo è l'ammoniaca, che fra i tanti vantaggi (elevato calore latente, ridotte perdite di 
carico nelle valvole e nei tubi, elevata pressione critica, ottime caratteristiche di scambio 
termico) presenta però degli svantaggi dal punto di vista della pericolosità e della 
tossicità. E' anche vero, tuttavia, che eventuali fughe sono di facile rilevamento, in 
quanto l'essere umano ne avverte la presenza già in dosi molto inferiori a quelle 
pericolose. Tra gli altri si devono citare l'anidride carbonica, l'anidride solforosa e 
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l'acqua. L'anidride carbonica ha come qualità la completa compatibilità ambientale, la 
sicurezza, la compatibilità con i comuni olii lubrificanti e con i materiali dei circuiti 
frigoriferi. Dal punto di vista termodinamico ha un effetto frigorifero volumetrico2 a 
0°C da cinque a otto volte superiore a quello di altri frigorigeni; ha una ridotta massa 
molecolare, che porta ad un'elevata entalpia d'evaporazione; determina una pressione 
lato mandata del compressore dell'ordine di 100 bar, che comporta tubi di maggior 
spessore ma di diametro inferiore; infine, il rapporto di compressione è circa la metà di 
quello che si ha ad esempio con l'R12 (diclorodifluorometano), il che produce un netto 
miglioramento del rendimento isoentropico del compressore. L'avvento dei 
clorofluorocarburi ha tuttavia condotto, verso il 1950, al suo completo abbandono. La 
ragione principale risiede nel fatto che essa ha una temperatura critica assai bassa 
(31°C), che comporta, per gli usuali cicli semplici, notevoli perdite per irreversibilità nel 
processo di laminazione e quindi bassi COP. L'acqua ha il calore latente di 
evaporazione più elevato fra tutti i refrigeranti, tuttavia presenta elevati volumi specifici 
e basse pressioni. E' il refrigerante migliore anche dal punto di vista della pericolosità, e 
naturalmente non è tossico. L'anidride solforosa o diossido di zolfo ha un calore latente 
moderato, è tossico e corrosivo, ma ha una temperatura critica elevata e un buon effetto 
frigorifero volumetrico. 
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  Capitolo  2 
 
Il ciclo frigorifero ad assorbimento 
 
2.1 Indicazioni generali 
Quando si vuole valutare la potenza di un impianto ad assorbimento e determinare la 
sua efficienza, si paragona il suo ciclo di lavoro con un ciclo ideale stabilito 
convenzionalmente. Analogamente al caso delle macchine a compressione, anche per 
gli impianti ad assorbimento si può fissare un ciclo ideale in grado di fornire il massimo 
effetto frigorifero raggiungibile. I cicli ideali ai quali si può fare riferimento sono più 
d'uno, e a ciascuno corrispondono condizioni di processo più o meno restrittive rispetto 
al caso reale, caratteristiche che li rendono validi per un diverso ordine di valutazioni. I 
cicli che vengono normalmente utilizzati sono, oltre al ciclo di Carnot, quello di Lorenz 
ed un altro ciclo teorico di riferimento. Prima di descrivere questi cicli sui rispettivi 
piani termodinamici è necessario illustrare il principio di funzionamento di un impianto 
ad assorbimento, nella sua forma più elementare. Facendo riferimento alla figura 1,  
una macchina ad assorbimento è costituita da alcuni componenti fondamentali, che 
sono: un generatore (G), un condensatore (C), un evaporatore (E) ed un assorbitore (A).  
Il fluido che evolve nella macchina è una miscela di due (o più) sostanze, di cui 
vedremo più avanti le caratteristiche. Per effetto di una quantità di calore Qg che viene 
fornita nel generatore (una caldaia), si separa dalla soluzione il componente più volatile 
(il "refrigerante"), con un certo grado di purezza che dipende dalle caratteristiche dei 
fluidi. Il vapore così generato viene inviato al condensatore, nel quale condensa cedendo 
calore (Qc) ad una sorgente esterna. Generatore e condensatore si trovano entrambi ad 
una pressione che dipende dalla temperatura di condensazione, a sua volta dipendente 
dalla temperatura del mezzo esterno. Il refrigerante liquido viene quindi portato a 
pressione inferiore e poi inviato all'evaporatore, nel quale evapora sottraendo calore 
(Qe) ad una sorgente esterna. Questo calore sottratto rappresenta l'effetto frigorifero 
della macchina. Perchè il ciclo sia continuo, è necessario riportare il refrigerante alle 
condizioni iniziali, e ricongiungerlo quindi alla soluzione ("assorbente") che è stata 
impoverita di refrigerante nel generatore. Tale compito è affidato all'assorbitore, un 
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componente nel quale confluiscono il vapore di refrigerante (a temperatura 
relativamente bassa) e la soluzione proveniente dal generatore, preventivamente portata 
a pressione inferiore. La pressione vigente nell'assorbitore e nell'evaporatore è la stessa 
(a meno delle perdite) e dipende anch'essa dalla temperatura del mezzo esterno. Anche 
dall'assorbitore è necessario sottrarre calore (Qa), per permettere la condensazione del 
refrigerante e la diluizione della soluzione
3
. La soluzione così arricchita viene portata 
alla pressione più alta, in genere mediante l'azione di una pompa, e viene immessa 
nuovamente nel generatore, ove ricomincia il suo ciclo. Un primo esame del ciclo 
suggerisce poi alcune semplici modifiche, che fanno ormai parte anche degli impianti 
più elementari: fra la soluzione "povera" che defluisce dal generatore all'assorbitore e 
quella "ricca" che defluisce dall'assorbitore al generatore può essere realizzato uno 
scambio termico rigenerativo, che produce, come verrà analizzato meglio nel seguito, 
un miglioramento delle prestazioni del ciclo, in quanto riduce la quantità di calore da 
fornire dall'esterno nel generatore; un altro scambiatore (sottoraffreddatore) può essere 
inserito nel circuito del refrigerante, subito dopo il condensatore, con lo scopo di 
raffreddare il refrigerante liquido, ad opera del vapore a temperatura relativamente bassa 
in uscita dall'evaporatore, prima del suo ingresso nell'evaporatore stesso, aumentando 
anche in questo caso l'efficienza del ciclo. A seconda della minore o maggiore affinità 
fra le sostanze in circolo può inoltre rendersi necessaria, all'uscita dal generatore, la 
presenza di un rettificatore, componente nel quale, mediante sottrazione di una certa 
quantità di calore Qr, viene fatto condensare il residuo del componente meno volatile 
(assorbente) che il vapore di refrigerante ha trascinato con sè.  
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Fig. 1 Macchina Frigorifera ad Assorbimento 
 
2.2  Cenni storici 
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Nairne riferì nel 1777 di suoi esperimenti con acido solforico ed acqua: egli aveva posto 
due recipienti, contenenti ciascuno una delle due sostanze, all'aspirazione di una pompa 
a vuoto. Sottraendo l'aria aveva provocato l'evaporazione di parte dell'acqua, che era 
stata assorbita dall'acido solforico. La temperatura dell'acqua era diminuita fino al 
prodursi di ghiaccio. Contemporaneamente il calore d'assorbimento poteva essere 
utilizzato per scopi di riscaldamento, ma questa opportunità non venne subito sfruttata, 
poichè ciò che interessava era la produzione di ghiaccio. Il primo apparecchio basato su 
questi princìpi fu costruito nel 1810 dallo scozzese John Leslie, professore di 
matematica e fisica ad Edimburgo, che produsse ghiaccio nel suo laboratorio. Ci vollero 
altri quarant'anni, fino al 1850, perchè il francese Edmond Carrè utilizzasse i risultati di 
questi primi esperimenti per costruire una macchina ad acido solforico-acqua. Essa 
operava con una pompa manuale, e venne utilizzata nei caffè parigini per la produzione 
di ghiaccio. L'acido solforico doveva essere periodicamente sostituito, poichè la 
soluzione si "indeboliva" sempre più, e quindi la sua efficacia d'assorbimento si 
riduceva, man mano che ulteriori quantitativi d'acqua venivano assorbiti.  
Per il funzionamento continuo era necessario concentrare continuativamente la 
soluzione di acido solforico, cosa che fu ottenuta (per riscaldamento della soluzione) nel 
1878, ad opera di Franz Windhausen, per conto della "Internationaler Vacuum 
Eismachinen Verein" di Berlino. La macchina non fu usata solo per la fabbricazione del 
ghiaccio, ma anche per il raffreddamento di liquidi e per lo stoccaggio a bassa 
temperatura. Essa tuttavia doveva essere necessariamente fabbricata in piombo, o 
comunque doveva esserne rivestita, a causa dell'aggressività dell'acido solforico. Per 
questo motivo si cercò di trovare sostanze alternative, anche se ancora negli anni venti 
molte macchine funzionavano ad acido solforico. 
Una svolta importante si ebbe nel 1859, quando Ferdinand Ph. E. Carrè, il fratello di 
Edmond, registrò un primo brevetto riguardante una macchina ad acqua-ammoniaca, 
seguito da altri quattordici fino al 1862. In questi brevetti egli descrisse due tipi di 
macchina: una macchina a funzionamento intermittente per uso domestico ed una 
macchina a funzionamento continuo per uso industriale. Quest'ultima era alimentata a 
carbone, ad una temperatura del generatore di circa 130°C. Questo tipo di macchina fu 
fabbricato in gran numero in Francia, Inghilterra e Germania per svariati usi industriali. 
Fra il 1863 ed il 1866 cominciò la produzione anche negli Stati Uniti. Lo stesso Carrè 
suggerì fin dall'inizio tutta una serie di future applicazioni, come la fabbricazione del 
ghiaccio, il condizionamento dell'aria, il controllo della fermentazione durante la 
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fabbricazione del vino e della birra, la concentrazione di vino, alcool e acidi mediante 
raffreddamento di acqua, produzione di acqua fresca dal mare, estrazione di paraffine 
dall'olio crudo, estrazione del solfato di sodio dall'acqua di mare o da soluzioni saline, e 
così via. Dal 1880 in poi, tuttavia, le macchine a compressione di Carl V. Linde 
cominciarono a soppiantare le macchine ad assorbimento, e verso la fine del secolo 
queste ultime persero la loro importanza. Questo processo fu accelerato dal fatto che le 
birrerie, che erano fra i maggiori utenti di tali macchine, riuscirono a ridurre il loro 
consumo di vapore, cosicchè era disponibile meno vapore per il funzionamento delle 
macchine ad assorbimento. Le macchine ad assorbimento tornarono in auge negli anni 
venti, subito dopo la Prima Guerra Mondiale. All'epoca gli europei cominciavano a 
rendersi conto che l'energia era un bene prezioso e che un grande risparmio poteva 
ottenersi con l'impiego del calore di scarto. Non soltanto le macchine ad assorbimento 
furono riconosciute idonee a questo scopo, dal momento che non impiegano quasi per 
nulla energia meccanica, ma fu anche dimostrato, ad opera di E. Altenkirch, che esse 
offrono la possibilità di realizzare processi molto vicini a processi reversibili, 
minimizzando le perdite. Cominciò ad apparire una vasta letteratura sull'argomento, e le 
fondamenta di questa branca della tecnologia furono poste fra il 1920 ed il 1940. La 
Compagnia Borsig, di Berlino, presso la quale E. Altenkirch lavorò fra il 1920 ed il 
1925, costruì numerosissime macchine a singolo e a doppio effetto4. L'impianto più 
grande aveva una potenza frigorifera utile di 3.6.106 kcal/h (4190 kW), con una 
temperatura d'evaporazione di -20°C ed una temperatura di condensazione di 30°C. 
Esso era alimentato da vapore alla pressione di 2.5 bar. La potenza media degli impianti 
della Borsig fra il 1930 ed il 1945 era compresa fra le 3.105 e le 5.105 kcal/h. La 
soluzione acqua-ammoniaca presentava tuttavia, come si vedrà meglio in seguito, alcuni 
problemi tecnici, tra cui la necessità di ricorrere alla rettificazione del vapore in uscita 
dalla caldaia (generatore) e quella di assicurare estese superfici di contatto durante 
l'assorbimento del vapore da parte della soluzione. Queste difficoltà furono superate a 
partire dagli anni trenta, mediante la realizzazione di componenti appositamente 
studiati, ed un gran numero di impianti ad assorbimento furono costruiti non solo dalla 
Borsig, ma anche in Inghilterra dalla Maiuri Refrigeration Ltd., London. L'italiano 
Maiuri contribuì notevolmente ai progressi teorici e tecnologici nel campo delle 
 macchine ad assorbimento, e registrò un gran numero di brevetti, fra cui uno 
scambiatore a film liquido molto efficiente per l'assorbimento. Negli stessi anni, molte 
compagnie belghe ed olandesi ebbero molto successo nello sviluppo e nella 
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commercializzazione di macchine a funzionamento intermittente, chiamate "Carnostat", 
con una potenza frigorifera compresa fra 3.5.104 e 6.105 kcal/h (1.46.105 e 2.5.106 kW). 
Anche in Russia furono costruiti impianti molto grandi ad assorbimento, e macchine 
intermittenti da 5000 kcal/h (2.104 kW). Negli Stati Uniti il primo ad occuparsi a livello 
industriale di impianti per il condizionamento dell'aria, anche ad assorbimento, fu Willis 
H. Carrier. I primi studi teorici risalgono al 1920, ad opera di McKelvy ed Isaacs del 
Bureau of Standards; fino agli anni trenta le ricerche si concentrarono tuttavia 
soprattutto sulle macchine a funzionamento intermittente, che vennero immesse sul 
mercato a partire dal 1940. Nella quasi totalità dei casi, inoltre, gli studi vennero portati 
avanti dalle stesse industrie produttrici. In Svezia il refrigeratore Electrolux fu 
sviluppato sulla base dei brevetti di Platen e Munters. Questo refrigeratore fu venduto in 
molti Paesi fino ai tardi anni cinquanta, quando fu quasi completamente rimpiazzato da 
frigoriferi a compressione. Parallelamente ai progressi tecnologici, anche la teoria del 
processo d'assorbimento fece considerevoli progressi. Nel 1929 Merkel e Bošnjakovic 
introdussero il diagramma entalpia-concentrazione, 
che ha per le macchine ad assorbimento più o meno la stessa importanza che ha per i 
processi delle macchine termiche il diagramma entalpia-entropia, dato che l'intero 
processo può essere facilmente analizzato. Fu definito un ciclo di riferimento e fu 
studiata la dipendenza dell'efficienza di tale ciclo dalle proprietà delle sostanze 
utilizzate. Tutto ciò fu opera principalmente di Nesselmann, per alcuni anni 
collaboratore di Altenkirch. Sulla base di questi risultati, Niebergall stabilì delle regole 
di funzionamento per le macchine ad assorbimento. Il contributo di E. Altenkirch fu 
fondamentale: egli analizzò il processo nei minimi dettagli ed ebbe per primo alcune 
idee per minimizzare le perdite e rendere il processo più vicino possibile ad un ciclo 
reversibile. Inventò anche il cosiddetto "apparecchio criotermo" che anzichè utilizzare 
un gas inerte (al posto di una pompa) per la circolazione della soluzione, come 
l'apparecchio Platen-Munters (che pure si basava su un'idea di Altenkirch), sfruttava un 
battente liquido creato fra assorbitore e generatore da un lato, ed evaporatore e 
condensatore dall'altro, idea ancor oggi attualissima e messa in pratica in alcune 
macchine di produzione giapponese funzionanti con la miscela bromuro di litio-acqua. 
Altro contributo molto importante fu quello di R. Plank, che già nel 1910 pose le basi 
per la valutazione del processo. 
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2.3  Lo schema funzionale della macchina ideale 
2.3.1 Il Ciclo di Carnot 
Il ciclo di Carnot, come ciclo ideale, fornisce il criterio più rigoroso per valutare le 
prestazioni della singola macchina o per confrontare le macchine l'una con l'altra. Il 
ciclo di Carnot si è rivelato infatti come un ciclo di riferimento molto utile anche per le 
macchine ad assorbimento, e porta a calcoli molto semplici per la determinazione 
dell'effetto utile. Quando si usa il ciclo di Carnot per rappresentare il processo delle 
macchine ad assorbimento, si deve premettere che le singole trasformazioni, come la 
rigenerazione, l’assorbimento, la condensazione e l’evaporazione, avvengono ad una 
temperatura che si presuppone costante. Questa circostanza potrebbe essere soddifatta in 
impianti ad assorbimento che lavorano con assorbenti liquidi, nel caso in cui la 
differenza di concentrazione fra la soluzione ricca e quella povera, o, come anche si 
dice, l’ "ampiezza di degasaggio", fosse infinitamente piccola. Le due concentrazioni 
andrebbero in tal caso a coincidere e vi sarebbero rispettivamente un’unica temperatura 
di rigenerazione e un’unica temperatura di assorbimento. Un’ampiezza di degasaggio 
infinitamente piccola significa viceversa un "fattore di circolazione" infinitamente 
grande, inteso come rapporto fra la portata di refrigerante che evolve nell’evaporatore e 
la portata di soluzione "povera". Di conseguenza, non solo una quantità di soluzione 
infinitamente grande deve essere portata dall'assorbitore al generatore, ma deve anche 
essere scaricata dal generatore all'assorbitore, cosa che può avvenire nel caso ideale in 
una macchina ad espansione (come ad esempio una turbina idraulica). In tal caso la 
potenza ottenuta si può pensare impiegata per il funzionamento della pompa della 
soluzione, dal momento che in questo ciclo, supposto ideale, non si presentano perdite 
per attrito o cadute di pressione. Dato che, inoltre, la portata e la differenza di pressione 
sono uguali nella pompa della soluzione e nella "turbina idraulica", si può pensare che 
la richiesta di potenza della pompa sia esattamente compensata dalla potenza ottenuta 
dalla turbina. In generale non si deve quindi fornire dall'esterno energia meccanica ad 
un impianto ad assorbimento ideale che lavori secondo il ciclo di Carnot. Il ciclo di 
Carnot è caratterizzato dalla piena reversibilità di tutte le trasformazioni, e da ciò 
derivano per il ciclo ideale alcune condizioni. Innanzitutto, l'espansione del refrigerante 
liquido tra il condensatore e l'evaporatore è adiabatica (come nelle macchine a 
compressione), ed è adiabatica anche l'espansione della soluzione tra il generatore e 
l'assorbitore. Quest'ultima condizione ha come conseguenza, come accennato, 
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l'eliminazione dell'apporto esterno di lavoro per il funzionamento della pompa. Si 
ipotizza inoltre che la rettificazione dei vapori di refrigerante sia completa, cioè che il 
refrigerante entri in circolo allo stato puro; in altre parole, si suppone di lavorare con 
una coppia di sostanze in cui l'assorbente non abbia una sua propria tensione di vapore. 
La conseguenza di quest'ipotesi è che il calore ceduto all'esterno nel rettificatore deve 
equivalere esattamente al calore di diluizione
5 
oppure scomparire del tutto. Altra 
condizione posta alla base del ciclo di Carnot è che i fluidi di lavoro siano ideali, 
analogamente a quanto si assume per il ciclo ideale a compressione. Ciò significa che il 
calore specifico del refrigerante liquido e vapore lungo le curve limite è nullo; ne 
consegue che tanto il calore di evaporazione quanto quello di diluizione sono costanti, 
cioè indipendenti dalla temperatura. Il calore di diluizione dipende allora soltanto dalla 
concentrazione della soluzione. Dopo aver fatto queste premesse, si può rappresentare il 
ciclo di Carnot in un piano (T, S) (temperatura, entropia), come mostra la figura 2. 
Fig.2 Ciclo di Carnot 
 
__________________________________________________________________ 
5
Il calore di diluizione è il calore che si libera (nelle reazioni esotermiche) o che viene ceduto (nelle 
reazioni endotermiche) quando due o più sostanze entrano in soluzione. Tale quantitativo di calore, 
naturalmente, è lo stesso che si somma o rispettivamente si sottrae al calore da fornire per separare 
nuovamente i componenti, come avviene nel generatore di una macchina ad assorbimento.  
 Al ciclo di lavoro dell'impianto ad assorbimento viene fornito calore alle temperature 
TG e TE e viene sottratto calore alle temperature TC e TA. Il diagramma (T, S) mostra i 
"rettangoli" che rappresentano le trasformazioni relative alla parte "motrice" del ciclo e 
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alla parte "frigorifera". La parte motrice, funzionante fra generatore e assorbitore, è 
individuata dal rettangolo 1, 2, 3, 4, nel quale la trasformazione 1, 2 rappresenta la 
rigenerazione del vapore di refrigerante, che avviene alla temperatura costante TG, 
mentre 3, 4 descrive l'assorbimento, che avviene alla temperatura costante TA. Si può 
allora interpretare la linea 2, 3 come un'espansione adiabatica e la linea 4, 1 come una 
compressione adiabatica della soluzione. La freccia disegnata indica il "senso di marcia" 
del ciclo. Il calore fornito nel generatore equivale dunque all'area 1, 2, 10, 9. Allo stesso 
modo si può vedere illustrato dalla spezzata 5, 6, 7, 8 il ciclo della macchina frigorifera 
vera e propria, o meglio della parte refrigerante dell'impianto ad assorbimento. La linea 
5, 6 rappresenta l'evaporazione a temperatura TE e la linea 7, 8 la liquefazione a 
temperatura TC. L'effetto frigorifero (calore sottratto) è quindi misurato dall'area del 
rettangolo 6, 5, 10, 11, mentre il calore di condensazione è contrassegnato col rettangolo 
7, 8, 10, 11. Anche qui il verso di percorrenza delle trasformazioni del ciclo è indicato 
dalla freccia. In questo contesto si deve però osservare che una completa interpretazione 
delle singole linee di questa rappresentazione del processo d'assorbimento e un loro 
paragone con le corrispondenti trasformazioni del ciclo reale incontra delle difficoltà, 
date in particolare dal fatto che trasformazioni che avvengono alla stessa pressione, ma 
a temperature diverse, come pressappoco la rigenerazione e la condensazione da una 
parte, e l'evaporazione e l'assorbimento dall'altra, sono nel diagramma (T, S) 
completamente separate. Si possono meglio comprendere le osservazioni esposte, se si 
chiarisce che, da un punto di vista termodinamico, un impianto frigorifero ad 
assorbimento può essere interpretato come un motore termico accoppiato ad una 
macchina frigorifera a compressione. Se ora si immagina che entrambe le macchine 
lavorino secondo il ciclo di Carnot, allora il rettangolo 1, 2, 3, 4 descrive il lavoro 
compiuto dal motore termico, macchina che lavora fra le temperature TG e TA, mentre 
l'area del rettangolo 5, 6, 7, 8 rappresenta il lavoro ricevuto dal compressore frigorifero.  
Nel caso ideale, che è quello che si sta discutendo, non compare in questa 
rappresentazione nessun lavoro meccanico fornito dall'esterno, poichè il lavoro 
compiuto dalla macchina termica viene interamente sfruttato per l'alimentazione del 
compressore. In conseguenza di ciò le aree dei rettangoli 1, 2, 3, 4 e 5, 6, 7, 8 devono 
essere uguali, e quantità di calore contrassegnate da aree sul diagramma (T, S) si 
dirigono all'esterno soltanto in apparenza. Da questo punto di vista l’area del rettangolo 
1, 2, 10, 9 misura il calore di riscaldamento della macchina termica fornito alla 
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temperatura più alta TG, e l'area 6, 5, 10, 11 l'effetto frigorifero Qe. L'area 7, 8, 3, 4, 9, 
11 misura le quantità di calore Qc e Qa sottratte nel condensatore e nell'assorbitore alle 
temperature intermedie TC e TA; l'assorbitore è considerato, per così dire, come il 
condensatore della macchina termica, interpretata come macchina a vapore. Le 
temperature TC e TA non sono generalmente troppo diverse tra loro, e TA può essere, a 
seconda delle circostanze, maggiore o minore di TC. Ciò dipende, ad esempio, 
dall'ordine in cui l'acqua (o l'aria) di raffreddamento percorre in serie l'assorbitore e il 
condensatore. Può anche accadere che TC sia uguale a TA, se ad esempio il fluido di 
raffreddamento alimenta in parallelo i due componenti. In quest'ultimo caso, in figura 2 
le linee 7, 8 e 3, 4 giacciono sulla stessa isoterma TM = TC = TA. Si può procedere ora a 
descrivere il bilancio termico del ciclo di Carnot, per poter stabilire l'efficienza della 
macchina frigorifera fin qui descritta.  
Dalle condizioni poste alla base di questo ciclo ideale derivano le:  
 
Qp= 0 e: Qr = 0                                                                     9)  
essendo Qp l'equivalente del lavoro della pompa della soluzione e Qr il calore di 
rettificazione. Il bilancio termico si riduce allora a:  
Qg + Qe = Qc + Qa                                                                                        (10)  
in conformità col primo principio, che stabilisce che la somma delle quantità di energia 
entranti ed uscenti da un sistema termodinamico deve essere nulla.  
Applicando ora il secondo principio al ciclo di Carnot di una macchina ad assorbimento, 
ne risulta la relazione:  
                  
(11)   Qg Qe Qc Qa
Tg Te Tc Ta
+ = +
 
           
 
 
 
 
 
 
Risolvendo la (10) e la (11) rispetto al rapporto Qe/Qg, si trova:  
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                                (12) 1 1 1 1 1
1 1
Qe Qa
Qg Tc Tg Qg Tc Ta
Te Tc
⎡ ⎤⎛ ⎞ ⎛ ⎞= − − −⎢ ⎥⎜ ⎟ ⎜ ⎟⎝ ⎠⎝ ⎠⎣ ⎦−
   
 
 
 
Dalle premesse fatte sull'ampiezza di degasaggio (infinitamente piccola), deriva che la 
    Q = Q                                                                                                          (13)  
Per l'effetto frigorifero utile si deduce quindi l'espressione:  
                                                  (14) 
Si è assunto nella (14) e anche in figura 19 che esista una certa differenza fra la 
T = (T + T )/2 (15)                                            (15) 
Si ottiene quindi dalla (14): 
 
   
concentrazione della soluzione è costante, e, come già accennato, è costante anche il 
calore di evaporazione, mentre il calore di diluizione dipende solo dalla concentrazione. 
Dal momento che, inoltre, nello scambiatore ideale la portata infinitamente grande di 
soluzione scambia perfettamente calore con la soluzione altrettanto cospicua che fluisce 
dall'assorbitore al generatore e che lavora fra le stesse temperature, le uniche quantità di 
calore scambiate con l'esterno sono il calore fornito nel generatore e quello ceduto 
nell'assorbitore, cui vanno sommati algebricamente rispettivamente il calore di 
separazione e quello di diluizione, che sono evidentemente identici.  
Si ha allora:  
 
a g
 
 
  
 
 
 
1 1⎛ ⎞
1 1
Ta TgQe
Qg
Te Tc
ε
−⎜ ⎟⎝ ⎠= = ⎛ ⎞−⎜ ⎟⎝ ⎠
temperatura di assorbimento e quella di condensazione; tale differenza è tuttavia 
irrilevante ai fini del bilancio termico, e si può quindi porre:  
 
M C A
                  
1 1
1 1
Ta TgQe
Qg
Te Tc
ε
⎛ ⎞−⎜ ⎟⎝ ⎠= = ⎛ −⎜⎝ ⎠
⎞⎟
                                                      (16) 
La (14) e la (16) si basano in definitiva sulle condizioni che si possono stabilire nei cicli 
A 
chiusi per gli scambi di calore e lavoro e per le proprietà delle soluzioni. TE e TC sono 
infatti la temperatura di evaporazione e quella di condensazione del refrigerante, T si 
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assume pari alla minima temperatura raggiunta nel fluido che raffredda la soluzione che 
si arricchisce nell'assorbitore, mentre TG si ricava da un appropriato diagramma di stato 
della miscela impiegata, utilizzando la linea di concentrazione ξ corrispondente alla 
temperatura TA e alla tensione di vapore pE (pressione d'evaporazione), intersecata dalla 
linea d'ebollizione corrispondente alla pressione pC (pressione di condensazione).  
2.3.2 Il Ciclo di Lorenz 
Il ciclo di C , per la sua realizzazione, che il mezzo ambiente, 
        
arnot ha come presupposto
dal quale il calore è prelevato o al quale il calore è ceduto, sia un serbatoio di capacità 
infinita, nel quale non avviene alcuna variazione di temperatura. Nella realtà si usano 
invece fluidi refrigeranti o riscaldanti con portata finita, la cui temperatura varia perciò 
durante i cambiamenti di stato. Ne deriva che non sono realizzabili processi isotermi 
completamente reversibili. Su questa base Lorenz ha sostituito le trasformazioni 
isoterme del ciclo di Carnot con trasformazioni politropiche, nelle quali i fluidi di 
lavoro della macchina frigorifera stanno alla stessa temperatura (mutevole) delle 
sorgenti termiche calde o fredde, che può aumentare o diminuire nel corso del processo.  
Siano ad esempio Twi e Twu rispettivamente la temperatura di ingresso e quella d'uscita 
dell'acqua di raffreddamento relativamente alla condensazione del refrigerante, e Tsi e 
Tsu le temperature di ingresso ed uscita della salamoia
6 
relativamente al processo di 
evaporazione; le temperature costanti Tw e Ts del ciclo di Carnot sono ora sostituite dalle 
rispettive temperature:   
 
   '
ln ln
Twu TwiTw
Twu Twi
−= −         e:       ' ln ln
Tsu TsiTs
Tsu Tsi
−= −                                       (17) 
le è sufficiente, quando la differenza tra le temperature Twi e Twu e 
                     Tw’ = Twm = (Twi + Twu)/2 ; Ts’ = Tsm = (Tsi + Tsu)/2                                (18)  
 
i può porre, analogamente, per il fluido caldo
7
:  
 
In genera
rispettivamente Tsi e Tsu non è troppo grande, sostituire le medie aritmetiche:  
 
S
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                                    T = (T + T )/2                                                      (19)  
Il ciclo di Lorenz si adatta quindi molto meglio alle trasformazioni che interessano 
Vm Vi Vu
mezzi che cedono o acquistano calore, ed è perciò particolarmente idoneo ad essere 
applicato alle macchine ad assorbimento, anche nel caso di quelle particolari 
trasformazioni a temperatura variabile che sono la rigenerazione e l'assorbimento.  
 
Fig. 3 – Ciclo di Lorenz 
ella figura 3 è tracciato sul piano (T, S) un ciclo di Lorenz per una macchina 
 
 
N
frigorifera ad assorbimento, ove le trasformazioni isoterme sono sostituite da 
politropiche. La rigenerazione procede allora fra le temperature TGI e TGF (inizio e fine 
della trasformazione) e l'assorbimento nel campo di temperatura compreso fra TAI e TAF, 
e così via. TGF corrisponde alla temperatura prima costante TG del ciclo di Carnot e TAF
alla precedente temperatura TA. Il calore acquistato ad alta temperatura è ora 
individuato dall'area trapezoidale 1', 2, 10, 9 ed è più piccola rispetto all'equivalente 
calore del ciclo di Carnot della quantità corrispondente all'area 1', 1, 2. L'evaporazione 
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procede ora fra la temperatura d'inizio TEI, corrispondente alla precedente TE, e la 
temperatura più alta TEF, che rappresenta la temperatura d'ingresso della salamoia. Il 
calore sottratto Qe è descritto dall'area trapezoidale 6', 5, 10, 11, maggiore rispetto al 
caso precedente del quantitativo misurato dall'area 5, 6', 6. Col ciclo di Lorenz è dunque 
aumentato da un lato il calore sottratto, e dall'altro è diminuito il calore da fornire ad 
alta temperatura: ne deriva un bilancio termico più vantaggioso. Si può ora scrivere il 
bilancio termico del ciclo di Lorenz, in modo del tutto analogo al ciclo di Carnot, 
sostituendo semplicemente alle temperature costanti TG, TC, TA e TE le temperature 
medie prima calcolate. Va rimarcato a questo punto che il ciclo di Lorenz lavora con 
un'ampiezza di degasaggio finita, perciò l'affermazione fatta a proposito del ciclo di 
Carnot, riguardante il lavoro della pompa, che sarebbe interamente fornito dalla "turbina 
idraulica", a rigore non è più valida. L'errore che si compie nel ritenerla ancora valida è, 
tuttavia, ancora trascurabile nel caso del ciclo di Lorenz.  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
______________________________________________________________________ 
6
Dal momento che in generale si possono raggiungere nell’evaporatore anche temperature largamente 
inferiori agli 0°C, il fluido che cede il calore d'evaporazione al refrigerante non può essere acqua pura, ma 
una soluzione di acqua e additivo (per esempio il glicole etilenico), per evitare che la formazione di 
ghiaccio possa interrompere la circolazione. 
7
Il fluido caldo può essere ad esempio del vapore di scarto, 
supponendo che il generatore della macchina sia alimentato con dei cascami di altri processi; quanto si 
dice è però altrettanto valido, naturalmente, per macchine alimentate a fiamma diretta.  
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2.3.3 Il Ciclo Teorico di Riferimento 
Analogamente al caso del ciclo a compressione, anche per il ciclo ad assorbimento si 
può fissare un ciclo ideale di riferimento che tenga conto delle sue caratteristiche 
termodinamiche. Questo ciclo per taluni scopi risulta molto più utile del ciclo di Carnot. 
Quest'ultimo può essere utilizzato per la determinazione del bilancio termico e del 
calore fornito al ciclo ideale, ma non consente alcuna valutazione delle altre quantità di 
calore scambiate durante il processo d'assorbimento. Tali quantità di calore sono però 
essenziali per il calcolo delle dimensioni dell'apparecchiatura di una macchina ad 
assorbimento. Si può certamente derivare anche dal ciclo ideale il processo 
d'assorbimento dell'impianto reale, tenendo conto di tutte le incompletezze e le 
deviazioni, ma tale procedimento ha lo svantaggio di far perdere facilmente la visione 
d'insieme sull'influenza delle singole trasformazioni non portate interamente a 
compimento, o addirittura di far considerare queste incompletezze come inevitabili.  
Per questo motivo è opportuno formulare un ulteriore ciclo di riferimento teorico, che 
può essere impiegato soprattutto per il calcolo del processo d'assorbimento e per la 
valutazione delle dimensioni dell'apparecchiatura. Il ciclo di riferimento teorico deve 
essere fissato in modo che possa descrivere il comportamento di una coppia di fluidi 
reali e che preveda trasformazioni a temperatura variabile. La condizione di adiabaticità 
dell'espansione del refrigerante liquido e del solvente viene lasciata cadere. Si assumono 
dunque un'ampiezza di degasaggio finita ed una circolazione di soluzione anch'essa 
finita. Sono mantenute per contro le condizioni di completo assorbimento e completa 
rigenerazione, il che significa il raggiungimento delle concentrazioni limite 
teoricamente possibili, e di completa rettificazione, vale a dire che la sostanza 
assorbente non ha una propria tensione di vapore. Oltre a ciò si presuppone che tutti gli 
scambi termici internamente al ciclo del refrigerante e della soluzione siano completi e 
cioè reversibili. Questo ciclo teorico di riferimento privo di perdite corrisponde al ciclo 
di funzionamento delle macchine ad assorbimento reversibili descritto da Altenkirch.  
Si possono calcolare il calore teoricamente necessario Qgt ed il fabbisogno della pompa, 
per un fissato calore sottratto Qe, dal diagramma (h, ξ) o da un qualunque diagramma di 
stato della miscela, e si può successivamente calcolare l'effetto utile εt del ciclo teorico 
di riferimento.  
39 
 
Tale processo è riferito in generale al comportamento "interno" del ciclo, e si 
presuppone che vi siano differenze finite di temperatura fra i mezzi esterni (fluidi 
riscaldanti, fluidi di raffreddamento, salamoie) ed il refrigerante o la soluzione.  
 
2.3.4 Il diagramma [Log p, 1/T] 
Per la rappresentazione del ciclo di lavoro di un impianto ad assorbimento il diagramma 
(T, S) non è molto adatto, poichè in esso non sono espresse esplicitamente le grandezze 
caratteristiche del processo d'assorbimento e le concentrazioni dei componenti. Bisogna 
allora trovare un altro diagramma di stato, che includa anche la rappresentazione della 
concentrazione della miscela e delle relazioni di tipo complesso intercorrenti fra i 
componenti della miscela stessa, oltre alle consuete grandezze termodinamiche 
fondamentali. Si può innanzitutto pensare ad un diagramma che riproduce per tali 
miscele le relazioni caratteristiche fra pressione, temperatura e concentrazione, ove per 
il momento non sia stabilito quale grandezza si debba scegliere come ordinata, quale 
come ascissa e quale come parametro. E' stato creato a tale scopo, in un passato non 
molto lontano, un diagramma di stato nel quale il logaritmo della pressione compare 
come ordinata ed il reciproco della temperatura assoluta come ascissa, mentre la 
concentrazione compare come parametro. Questo diagramma è dunque preferito, 
rispetto alle altre possibili disposizioni delle tre citate grandezze di stato, dal momento 
che, come sarà esposto meglio in seguito, si fonda su di un principio termodinamico 
esatto ed illustra anche, in modo diretto ed evidente, le relazioni termodinamiche 
conosciute, in special modo il bilancio termico di Carnot. Tale diagramma, detto 
diagramma di Oldham, trae origine dall'applicazione dell'equazione di Clausius-
Clapeyron al cambiamento di stato di un fluido costituito da un unico componente. Tale 
equazione, com'è noto, esprime la variazione di pressione con la temperatura in 
funzione della variazione di entalpia (calore latente), della differenza di volume 
specifico tra le due fasi e della temperatura stessa: 
 
                                                dp h
dT T ν
∆= ∆                                                       (20) 
 
 
40 
 
Considerando un processo d'ebollizione, trascurando il volume specifico del liquido 
rispetto a quello del vapore e ipotizzando che il vapore obbedisca alla legge dei gas 
perfetti, la (20) diventa:  
 
                                                    
ln
1
d p h
Rd
T
∆= −⎛ ⎞⎜ ⎟⎝ ⎠
                                                         (21) 
 
 
ove R è la costante dei gas. Se poi si assume ∆ h indipendente dalla temperatura, 
l'equazione può essere facilmente integrata dando:  
 
                                                 1 1ln hd p
R Tb T
∆ ⎛= −⎜⎝ ⎠ 
⎞⎟                                                  (22) 
 
ove Tb è la temperatura d'ebollizione.  
La (22) esprime una relazione di tipo lineare tra lnp e 1/T. Rappresentando tale 
relazione su di un piano (lnp, -1/T) si ottiene quindi una retta. In tale piano le 
temperature vanno crescendo nel verso positivo delle ascisse. Confrontando le curve 
(lnp, -1/T) reali con tali rette, si osserva che le differenze sono estremamente esigue.  
Per quanto riguarda il valore di ∆ h, si può adottare una correlazione empirica che 
esprime il calore latente molare in funzione della temperatura d'ebollizione Tb ("regola 
di Trouton"):  
                                         [ ]22 /h Tb KJ kmol∆ =   e                                 (23) 
 
Sostituendo la (23) nella (22) e passando dai logaritmi naturali a quelli in base 10 si 
ottiene:  
                                              10 4.8 1
TbLog p
T
⎛= −⎜⎝ ⎠ 
⎞⎟                                                     (24) 
 
L'accuratezza di tale equazione si può verificare in tabella (3) (rif. /11/), che dà le 
pressioni calcolate con la (24) a partire da temperature corrispondenti ad una pressione 
reale di 10 atm, per diversi refrigeranti. Nell'ultima colonna si può leggere l'errore sulla 
temperatura equivalente.  
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Refrigerante  Tb (K)  temperatura a 10 atm  
pressione calcolata 
(atm)  errore sulla temperatura (°C) 
NH3  240  299  8.8  -5  
SO2  263  329  9.2  -3  
CH3NH2  267  333  8.9  -5  
CH3OH  338  412  7.3  -14  
H2O  373  454  7.2  -14  
R22  232  296  10.9  +4  
R12  243  315  12.5  +9  
R21  282  360  11.0  +5  
 
Tabella 3. Confronto dati reali (dati calcolati applicando la regola di Tourton) 
 
Nel caso di sostanze che si trovino in soluzione, la relazione che sussiste, durante i 
processi di separazione, fra la tensione di vapore pi° del componente i-esimo e la 
temperatura della soluzione, è del tipo ("equazione di Antoine"):  
 
                                       ( )0ln i
B rp A
C T
= − +
                                                      (25) 
 
L ove A, B e C sono costanti caratteristiche di ciascuna sostanza ed r è il calore latente 
di evaporazione. Come si può osservare, la (24) è un caso particolare della (25). Anche 
la (25) può essere rappresentata su di un piano di Oldham, e tale rappresentazione 
risulta di particolare efficacia nel caso delle macchine ad assorbimento se il componente 
cui si riferisce l'equazione è il refrigerante. Sul piano (log10p°, -1/T) si possono allora 
disegnare infinite rette (le (25)), ciascuna corrispondente ad una diversa concentrazione 
⎩ del refrigerante in soluzione. Le deduzioni sopra esposte valgono anche, sotto le 
medesime condizioni, per cambiamenti di fase similari, per i quali si deve aggiungere al 
calore di evaporazione r un ulteriore calore latente, ad esempio la "tonalità termica" o 
"calore di soluzione". Si può allora sostituire al posto di r la somma L = r + l, ottenendo 
un'equazione del tipo:  
                                       ( )0
'ln '
'i
B Lp A
C T
= − +
                                                     (26) 
Con la (26) si assume anche che non sono evaporate percettibili quantità di soluzione 
insieme al refrigerante, e che quindi scompare la pur piccola tensione di vapore della 
sostanza assorbente. Sul piano (log10p°, -1/T), nel caso ideale, la (26) rappresenta 
ancora una famiglia di rette. Nel caso di sostanze reali si ha invece una deviazione dalla 
linea retta, dal momento che non sono più valide le premesse fatte per il caso ideale. Ad 
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esempio, infatti, non vale più in maniera esatta la legge dei gas, soprattutto alle alte 
pressioni, e i calori di evaporazione e di soluzione posseggono una dipendenza seppure 
piccola dalla temperatura, infine, si deve tenere conto in molti casi della tensione di 
vapore propria della sostanza assorbente. Ne consegue che le curve di vaporizzazione 
nel piano in questione sono rette solo approssimativamente. Le deviazioni dalla linearità 
sono tuttavia così piccole che in molti casi possono essere trascurate. Di questo tipo di 
rappresentazione è stato fatto grande uso per gli impianti ad assorbimento. L'esame dei 
campi di solubilità in un diagramma (log10p°, -1/T) (che in seguito indicheremo 
semplicemente come (logp, 1/T)), mette inoltre bene in evidenza le proprietà dei sistemi 
binari. Dalla (21) deriva che l'inclinazione delle curve di tensione di vapore dipende, per 
le sostanze pure, innanzitutto del calore di evaporazione, oltre che dalla costante R, sulla 
quale influisce il peso molecolare. Tanto più è grande il calore di evaporazione 
(all'incirca a parità di peso molecolare) tanto più è ripida la retta d'ebollizione sul 
diagramma. Ciò fa capire bene, ad esempio sul diagramma della soluzione acqua-
ammoniaca, lo sviluppo molto più ripido della linea d'ebollizione dell'acqua pura 
rispetto a quello dell'ammoniaca pura, corrispondente ad un calore d'evaporazione circa 
doppio dell'acqua rispetto all'ammoniaca, con un peso molecolare circa uguale. Per le 
linee d'ebollizione della miscela vale la stessa relazione, solo che ora al posto del calore 
d'evaporazione r si ha il calore totale L = r + l. Il procedere della pendenza delle linee 
d'ebollizione della miscela a confronto delle linee di tensione di vapore dei componenti 
puri, dipende dalla grandezza l. Se questo calore di soluzione è positivo, cioè durante lo 
scioglimento della sostanza in soluzione viene liberato calore, allora la pendenza delle 
curve di tensione di vapore della miscela è maggiore che nel caso dei componenti puri, e 
viceversa. Per un calore di soluzione nullo la pendenza è la stessa dei componenti puri e 
le linee procedono parallele fra loro. Nella figura 4 sono messi a confronto questi tre 
differenti casi per mezzo del suddetto diagramma (logp, 1/T). Un'altra grandezza 
condizionata dall'entità del calore di diluizione è la differenza di temperatura ∆T fra la 
temperatura del solvente e quella dei componenti, a parità di pressione e concentrazione 
ξ. Se l > 0 tale differenza è minore, e viceversa. Questa differenza di temperatura ha 
importanza nella valutazione dell'utilità di una data miscela per un ciclo ad 
assorbimento, come sarà meglio chiarito più avanti.  
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Fig. 4 - Confronto fra le linee di tensione di vapore 
 
Si osserva, per inciso, che per le miscele finora studiate il calore di soluzione è sempre 
positivo o nei casi più favorevoli tende a zero (per esempio per le soluzioni organiche).  
La (26) si può usare anche per le miscele con relazioni complesse, per le quali tuttavia 
al posto del calore totale di soluzione si deve mettere il calore di reazione o il calore 
parziale di formazione delle molecole complesse. Nel diagramma (logp, 1/T) 
compaiono allora per ogni stadio di funzionamento queste relazioni complesse, sotto 
forma di "curve di pressione di dissociazione". La figura 5  mostra la rappresentazione 
del ciclo di lavoro di un impianto frigorifero ad assorbimento sul diagramma logp, 1/T. 
Qui, come nelle successive figure, le trasformazioni di stato del refrigerante liquido e 
della soluzione sono raffigurate con una linea continua, mentre quelle del refrigerante 
allo stato gassoso sono raffigurate con una linea tratteggiata. Le frecce indicano il verso 
delle trasformazioni. Il cerchio rappresenta la pompa della soluzione. Nei normali 
impianti monostadio la condensazione è indicata col punto 2 sulla linea di 
concentrazione ξ = 1, corrispondente alla temperatura di condensazione TC, e in modo 
analogo l'evaporazione è individuata dal punto 3 alla richiesta temperatura TE. Il ciclo 
della vera e propria macchina frigorifera dell'impianto ad assorbimento è dunque 
materializzato nella linea 2, 3; la pressione corrispondente alla temperatura di 
condensazione TC è anche la pressione significativa per la rigenerazione. Perciò è stata 
tracciata l'orizzontale pC = cost che passa per il punto 2. La corrispondenza vale anche 
per la pressione d'assorbimento, che può essere uguagliata a quella d'evaporazione: sul 
diagramma è individuata dalla linea pE = cost. Il ciclo della soluzione è descritto allora 
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tramite la spezzata 4, 1, 6, 5, nella quale l'assorbimento si trova fra 5 e 4 e la 
rigenerazione fra 1 e 6. Nell'assorbitore la soluzione si arricchisce dalla concentrazione 
ξ'p alla ξ'r. Il punto finale di questo arricchimento della soluzione è contrassegnato sul 
diagramma dal punto 4, che è individuato dalla pressione pE e dalla temperatura più 
bassa dell'assorbitore TAF, che a sua volta dipende dalla temperatura dell'acqua 
refrigerata. Nella rappresentazione di figura 22 si è assunto TAF = TC, il che corrisponde, 
per esempio, ad un deflusso in parallelo del fluido di raffreddamento attraverso 
condensatore ed assorbitore. La soluzione arricchita è quindi portata alla pressione del 
generatore tramite la pompa, e poi convenientemente riscaldata nello scambiatore delle 
soluzioni. Quest'ultimo processo non è però rappresentato molto chiaramente su questo 
tipo di diagramma.  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig. 5 – Ciclo teorico di riferimento 
 
Nel punto 1 la linea della concentrazione ξ’ incontra la linea della pressione pC, il che  
significa che in questo punto la soluzione comincia a bollire. Inizia perciò la 
rigenerazione dei componenti, che si estende fino al punto 6. Durante questa 
trasformazione la soluzione viene riscaldata dalla temperatura TGI alla temperatura TGF, 
mentre la concentrazione della soluzione diminuisce nuovamente fino a ξ'p.  
La temperatura finale TGF della rigenerazione dipende in generale dalla temperatura del 
mezzo che fornisce calore. Per uno scambio termico ottimale fra mezzo caldo e 
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soluzione, essa è circa 5-10°C più bassa della più alta temperatura del mezzo caldo. Per 
uno scambio termico completo essa è uguale alla temperatura del mezzo caldo. La 
concentrazione ξ'p della soluzione povera è fissata, come mostra la figura, da questa 
temperatura finale TGF e dalla pressione di condensazione pC. La soluzione povera è 
successivamente raffreddata nello scambiatore e inviata nella valvola di laminazione, 
poi immessa nell'assorbitore. Nella figura è mostrato che la temperatura minima alla 
quale essa è raffreddata nello scambiatore delle soluzioni ed eventualmente in un altro 
refrigeratore in serie, è data dal punto 5. Soltanto al raggiungimento di questa 
temperatura TAI l'assorbimento può cominciare. Il percorso del refrigerante è indicato, 
nella parte iniziale, dalla linea tratteggiata 1, 2 tra il generatore e il condensatore. Segue 
poi il raffreddamento del refrigerante liquido nel sottoraffreddatore e subito dopo 
l'espansione (linea 2, 3). Per finire si ha l'evaporazione ed il deflusso del refrigerante 
gassoso dall'evaporatore all'assorbitore (linea 3, 4). Il ciclo della soluzione di questo 
impianto monostadio, come emerge dalla figura, è fissato tramite i punti 4 e 6, e 
ricavato univocamente nei punti 1 e 5. I punti 4 e 6 oltre che dalla temperatura TM = TC 
= TAF, sono caratterizzati dalle pressioni pE e pC, che a loro volta sono determinate dalle 
temperature TE e TM. Si delinea perciò per il ciclo completo monostadio una dipendenza 
da tre temperature: a) la temperatura d'evaporazione richiesta TE, che a sua volta ha 
come presupposto la temperatura della salamoia, dell'aria o di un qualsiasi altro mezzo 
esterno. In caso di scambio completo la temperatura TE è uguale alla desiderata 
temperatura di refrigerazione. b) La temperatura di condensazione e assorbimento TM, 
che coincide con la temperatura data del fluido di raffreddamento Twf nel caso di 
scambio completo. c) La temperatura di rigenerazione TGF, che dipende dalla 
temperatura della sorgente calda esterna, e che coincide con essa nel caso di scambio 
completo. In quest'analisi si è assunto che la temperatura di condensazione e quella 
finale di assorbimento siano uguali, che l'acqua di raffreddamento sia sufficiente per far 
avvenire la condensazione, e che condensatore ed assorbitore siano raffreddati in 
parallelo (cosa che non avviene quasi mai nella pratica). Quest'ultima condizione ha sul 
calcolo un'influenza del tutto trascurabile.  
La dipendenza da tre temperature (o campi di temperatura) che è stata individuata, 
rappresenta la caratteristica principale del processo di assorbimento, a differenza del 
ciclo a compressione, nel quale entrano in gioco solo due temperature. Il ciclo è allora 
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fissato a partire dal valore di tre variabili indipendenti, e quindi si delinea una maggiore 
possibilità di variazione per l'impostazione del ciclo di una macchina ad assorbimento, 
rispetto ad una macchina a compressione.Questa dipendenza da (almeno) tre 
temperature presuppone anche una certa adattabilità dell'impianto alle particolari 
condizioni di esercizio. Si osserva inoltre che la condensazione e l'evaporazione sono 
individuate da un'unica temperatura, mentre la rigenerazione e l'assorbimento si 
sviluppano in un campo di temperature. In particolare, la rigenerazione si sviluppa a 
temperature crescenti e l'assorbimento a temperature decrescenti; sul diagramma sono 
segnate le temperature teoriche iniziali e finali. I campi di temperatura nel generatore e 
nell'assorbitore sono tanto più estesi quanto più è grande la differenza di concentrazione 
fra soluzione ricca e povera (ampiezza di degasaggio). Il diagramma mostra un po' 
meno chiaramente gli scambi interni di calore, perchè non dà la misura delle quantità di 
calore scambiate. Indicando con cr il calore specifico della soluzione ricca fra TGI e TAF e 
con cp quello della soluzione povera fra TGF e TAI, si trovano per lo scambio completo 
nello scambiatore delle soluzioni le relazioni esposte nel seguito.  
La soluzione povera cede nell'impianto teorico con scambio completo la quantità di 
calore:  
                                           ( ) ( )1p GF AI pq f T T c= − −                                                     (27) 
 
ove con f si è indicato il "fattore di ricircolazione", rapporto fra la portata di soluzione 
ricca e la portata di refrigerante. La relazione si riferisce perciò ad 1 kg di refrigerante 
circolante. Nella (27) si assume che la soluzione si raffreddi dalla temperatura TGF di 
fine rigenerazione alla TAI di inizio assorbimento. Indicando con TAF la temperatura di 
fine assorbimento, la soluzione ricca giunge nello scambiatore con tale temperatura, e lì 
si scalda in controcorrente con la soluzione povera fino a TGi, temperatura con la quale 
entra nel generatore. Si deve allora distinguere fra la temperatura teorica di inizio 
rigenerazione TGI, alla quale la soluzione inizia a bollire, e la temperatura TGi con la 
quale essa entra realmente nel generatore. Dipendentemente dalla capacità termica delle 
soluzioni, può essere TGi >/=/< TGI.  
Se l'ampiezza di degasaggio è grande e quindi la circolazione specifica della soluzione è 
piccola, la capacità termica della soluzione povera è piccola rispetto alla ricca, ed è TGi 
< TGI. Con circolazione grande, le due temperature sono più vicine. A certe condizioni 
può anche risultare TGi > TGI, soprattutto quando nell'assorbitore è previsto uno scambio 
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rigenerativo tramite il quale la soluzione arriva già riscaldata nello scambiatore, ma nel 
generatore non è contemplato alcun ricircolo di soluzione povera.  
In tal caso alla fine dello scambiatore si può raggiungere o addirittura superare la 
temperatura iniziale della rigenerazione.  
Con queste premesse, si trova per lo scambiatore delle soluzioni:  
                     ( ) ( ) ( )1SS p GF AI p r Gi AFq q f T T c f c T T= = − − = −                                        (28) 
  
Risolvendo rispetto all'incognita TGi:  
                                       (1  pGi AF Gi AF
r
cfT T T T
f c
−= + −    )                                             (29) 
Dato che il fattore di ricircolazione è
8
:  
                                               
' '
'
' '
r p
f 'ν νξ ξξ ξ
−= −                                                                  (30) 
 
con ξ’v’
’ 
concentrazione del vapore di refrigerante, e quindi:  
                                                
' '
'
' '1
r
r p
f νξ ξξ ξ
−− = −                                                             (31) 
Si trova dalle precedenti l’espressione: 
                                                
' '
'
' '
'
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p
f
f
ν
ν
ξ ξ
ξ ξ
−− = −                                                            (32) 
Sostituendo nella (29) e ponendo cp circa uguale cr : 
                                      (' ''' '
'
r
Gi AF GF AI
p
T T T Tν
ν
ξ ξ
ξ ξ
−= + −−   )                                              (32) 
Quando però TGi > TGI, la (29) e rispettivamente la (33) non possono più essere usate, 
poichè in quel caso la parte eccedente del calore ceduto dalla soluzione povera è usato 
per surriscaldare la soluzione ricca. Il punto 1' cade allora fra 1 e 6.  
 
 
 
 
 
 
_____________________________________________________________________ 
8
Questa espressione verrà giustificata analiticamente nel capitolo relativo ai bilanci energetici.  
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2.4   Lo schema funzionale della macchina ideale 
2.4.1 Lo schema di funzionamento delle macchine ideali 
Il ciclo reale degli impianti frigoriferi ad assorbimento si allontana in misura non 
trascurabile sia dai cicli di Carnot e di Lorenz che dal ciclo ideale descritto nel 
paragrafo precedente. Queste differenze risiedono da un lato (rispetto al ciclo di 
Carnot), nell’uso di una coppia di fluidi reali anzichè ideali e nell'utilizzo di 
un'ampiezza di degasaggio finita, dall'altro (rispetto a tutti i cicli ideali), nella non 
completa reversibilità degli scambi termici esterni ed interni, in un incompleto 
assorbimento ed eventualmente in un'incompleta rettificazione, e così via. Queste 
differenze vanno tenute presenti nel calcolo e nella valutazione di un impianto reale.  
Come nel caso di una macchina a compressione, per il calcolo di un impianto si può 
partire dal ciclo teorico di riferimento, per poi procedere ad individuare le differenze del 
ciclo reale rispetto a questo ciclo di riferimento. In linea di principio è anche possibile 
fare riferimento al ciclo di Carnot, o meglio ancora al ciclo di Lorenz. Le differenze 
(perdite irreversibili) rispetto al ciclo ideale devono essere singolarmente accertate, e si 
deve poi tentare di comprenderne l'influenza tramite la formulazione del grado di 
efficienza, in base al quale possono essere valutate numericamente. Il processo di 
funzionamento di un impianto monostadio completamente reversibile, mostrato in fig. 
22, era contrassegnato da un'ampiezza di degasaggio finita, da un arricchimento 
completo della soluzione fino alla massima concentrazione teoricamente possibile, ed 
inoltre da uno scambio termico interno completamente reversibile, cui si aggiunge 
eventualmente una rettificazione completa del refrigerante rigenerato. Si aveva anche 
uno scambio termico completo con le sorgenti esterne. Rispetto a ciò il ciclo reale si 
differenzia per numerose deviazioni e perdite che saranno ora esaminate singolarmente.  
 
2.4.2 Scambio termico interno incompleto (irreversibile) 
Le trasformazioni di scambio termico interne al ciclo avvengono principalmente negli 
scambiatori di calore, ma anche in altri componenti, come l'assorbitore o il generatore, 
quando vi sia un "ricircolo di soluzione" per scopi rigenerativi, o quando la 
sovrapposizione dei campi di temperatura consente uno scambio termico fra parti 
dell'assorbitore e del generatore, o, infine, quando il calore di rettificazione viene 
sottratto alla soluzione "ricca". L'ipotesi di scambio termico completo presuppone per 
questi componenti una superficie di scambio infinitamente grande, e si può considerare 
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la massima quantità di calore toricamente scambiabile. La superficie di scambio reale è 
però di dimensioni finite, cosicchè anche la quantità di calore QSA è minore di quella 
teorica QSAth. Facendo il rapporto di queste quantità si ottiene l'efficienza dello 
scambiatore: 
                                                             SASA
SAth
Q
Q
η =                                                        (34) 
 
Il caso più semplice si ha quando le sostanze, allo stato liquido o vapore, subiscono 
una costante variazione di temperatura, senza che entri in gioco calore latente. Si 
indichi ora con Γ1 la portata del fluido più caldo e con c1 il suo calore specifico, con t1i 
la temperatura d'ingresso e con t1u quella d'uscita, e con i simboli corrispondenti ma col 
pedice 2 le analoghe grandezze relative al fluido freddo, e si considerino costanti i 
calori specifici c1 e c2 nel campo di temperature considerato. Si definiscano inoltre le 
capacità termiche, di grande significato in questa trasformazione:  
 
             w1 = Γ1 ڄc1                e:              w2 = Γ2 ڄc2                                             (35)
Nello scambio in controcorrente, come si ha normalmente nelle macchine ad 
assorbimento, si assume allora per la massima quantità di calore teoricamente 
scambiabile la quantità:  
                                            1 1 mi( )SAth i uQ t t w n= −                                                          (36) 
ove wmin è il minimo valore fra w1 e w2. La differenza (t1i - t1u) è la massima 
variazione di temperatura che si può avere in uno scambiatore in controcorrente. Se il 
fluido che cede calore ha anche la minore capacità termica, la sua temperatura d'uscita 
t1u si avvicina allora alla temperatura d'ingresso del fluido freddo, e la differenza di 
temperatura all'"estremità fredda" (t1u - t2i), nel caso ideale di una superficie di scambio 
infinitamente grande, è quindi pari a zero. Nel caso opposto, quando la minore capacità 
termica è quella del fluido freddo, la temperatura d'uscita t2u è uguale a quella d'entrata 
del fluido caldo e con ciò la differenza di temperatura all'"estremità calda" è: t1i - t2u = 
0. Se le capacità termiche sono uguali, cioè w1 = w2, si ricade allora nel caso ideale di 
scambiatore infinitamente grande, e si ha: t1u = t2i, t1i = t2u. Negli scambiatori reali, di 
superficie finita, le differenze finali di temperatura tra i fluidi che scambiano calore 
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possono assumere valori compresi fra 4 e 8°C per scambi liquido-liquido e fra 8 e 15°C 
per scambi liquido-gas oppure gas-gas, in funzione del tipo e delle dimensioni delle 
superfici di scambio così come delle proprietà e capacità termiche dei fluidi circolanti. 
In quanto esposto si è implicitamente supposto che non vi siano perdite di calore verso 
l'esterno, o che almeno queste non siano rilevanti; tale ipotesi rende la suindicata 
differenza (t1i -t1u) non trascurabilmente più elevata. Si prenda ad esempio lo 
scambiatore delle soluzioni di una macchina ad assorbimento: per la soluzione "povera" 
che cede calore è w1 = (f - 1)∗cp e per la soluzione "ricca" è w2 = f∗cr. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig. 6 – Differenze di temperatura tipiche 
 
Dato che cp e cr non sono molto diversi fra loro, e che f > f - 1, ne consegue che la 
soluzione "povera" ha la minore capacità termica, e quindi la più piccola differenza di 
temperatura si presenta all'"estremità fredda".  
Nella fig. 6 sono illustrate le temperature tipicamente risultanti per la soluzione 
"povera" e per quella "ricca". Quando la soluzione "povera" si raffredda nello 
scambiatore delle soluzioni reale da TGF a TAi, mentre nel caso ideale potrebbe 
raggiungere TAI, temperatura d'ingresso della soluzione "ricca", l'efficienza dello 
scambiatore risulta:  
 
                                                    GF AiSS
GF AI
T T
T T
η −= −                                                        (37) 
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2.4.3 Assorbimento incompleto 
Nella macchina ideale, l'assorbimento procede reversibilmente alla corrispondente 
pressione d'evaporazione pE, cioè fra il refrigerante gassoso e la soluzione assorbente, 
regna l'equilibrio in ogni stato, che è contraddistinto anche dalla pressione di 
saturazione pS, mentre l'intero assorbimento è ad uguale pressione pE. 
Nell'assorbimento reale, innanzitutto la pressione del refrigerante gassoso 
nell'assorbitore pA è più bassa della pressione di saturazione; per le perdite di carico fra 
evaporatore ed assorbitore è anche pA < pE o pA = pE - pperd. Poichè nell'assorbitore 
possono trovarsi anche degli incondensabili, la pressione totale, che si potrebbe 
misurare con un manometro collegato all'assorbitore, è: pA' = pA + pi, mentre la 
pressione da utilizzare nei calcoli è la sola pA, del resto non molto differente da pE. 
Nella trasformazione di assorbimento si possono distinguere uno scambio di massa e 
uno scambio di calore. Si ha una migrazione del refrigerante verso la soluzione, che 
cresce di concentrazione. E' necessario sottrarre, allora, non soltanto il calore di 
condensazione e quello di diluizione, ma bisogna anche costantemente raffreddare la 
soluzione, affinchè al sottoraffreddamento corrisponda un suo ulteriore arricchimento. 
A causa dell'assorbimento non costante del vapore, la quantità di calore da sottrarre 
cresce verso la fine del processo d'assorbimento. Nella figura 24 sono messi a confronto 
l'assorbimento ideale e quello reale. Quello ideale procede lungo la linea 5, 4; la 
soluzione si arricchisce da ξp' a ξrt' e si raffredda da TAI a TAFt. 
Entrambe le trasformazioni, cioè l'incremento della concentrazione e l'abbassamento 
della temperatura, avvengono nel processo ideale in modo costante, ovvero per passi 
infinitamente piccoli. In ogni stato si può perciò, in teoria, invertire il processo, e 
trasformare l'assorbimento in una rigenerazione. L'assorbimento ideale non necessita 
solo di una superficie di scambio infinita per la rimozione del calore d'assorbimento, ma 
anche di una superficie di contatto infinita per l'attuazione dello scambio di massa fra il 
vapore e la soluzione assorbente, e richiede un tempo infinito. L'apparecchio reale 
possiede al contrario solo una superficie di scambio finita e deve assorbire fissate 
quantità di vapore in un tempo finito; la trasformazione subisce necessariamente una 
deviazione dalla reversibilità. Così come per lo scambio termico è richiesto un efficace 
dislivello di temperatura per la trasmissione del calore, così, in modo analogo, per lo 
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scambio di massa è necessario un efficace "gradiente di pressione parziale" fra la 
pressione del fluido allo stato gassoso e la soluzione assorbente. E' questa differenza di 
pressione che porta, per così dire, il vapore in soluzione. In modo molto simile a quanto 
avviene per lo scambio termico, questo gradiente, a parità di altre condizioni, deve 
essere tanto più elevato quanto più è piccola la superficie di contatto e quanto più è 
breve il tempo di assorbimento. Con pressioni date del refrigerante, pE e rispettivamente 
pA, bisogna instaurare un gradiente efficace abbassando la pressione parziale della 
soluzione pS, il che si ottiene sottoraffreddando la soluzione stessa. Solitamente la 
grado al di sotto della sua temperatura d'assorbimento T
soluzione "povera" in ingresso all'assorbitore è già sottoraffreddata fino a TAi di qualche 
ella fig. 7 è mostrato il punto d'ingresso della soluzione povera alla concentrazione ξp' 
AI, e tutto l'assorbimento 
avviene in condizioni di sottoraffreddamento.  
Fig.7- Assorbimento Reale ed Ideale 
 
N
del punto 5', alla temperatura TAi e alla pressione parziale pSp'. Il punto d'uscita della 
soluzione "ricca" è contrassegnato in modo analogo dal punto 4', che si trova alla 
pressione parziale pSr, alla concentrazione ξr' e alla temperatura TAu. A seconda del 
grado di sottoraffreddamento con cui avviene la trasformazione, la pressione parziale 
della soluzione "povera" può essere maggiore (punto 5'), uguale (5''') o minore (5'') della 
pressione parziale pSr. Il decorso della trasformazione reale fra i punti 5' (o 
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rispettivamente 5'' o 5''') e 4', può essere in generale rappresentato da linee curve, come 
mostra la figura 6.  
Normalmente si ha un assorbimento molto forte all'ingresso della soluzione 
nell'assorbitore, mentre la pressione parziale pS cresce verso pA. Di conseguenza viene 
quasi raggiunta la pressione di saturazione teorica, e quindi l'assorbimento rallenta; 
successivamente la pressione parziale della soluzione assorbente si abbassa fino alla 
pressione finale pSr sotto l'effetto del sottoraffreddamento più o meno rapido. La più 
intensa sottrazione di calore di raffreddamento è influenzata, dopo il raffreddamento 
iniziale, da questa lenta diminuzione della pressione parziale. L'andamento della curva 
d'assorbimento 5', 4' dipende in modo molto marcato dalla forma costruttiva 
dell'assorbitore e dalle condizioni di funzionamento, e può assumere aspetti molto 
diversi fra loro. L'andamento reale non è determinabile a priori, ma può essere ricavato 
da misure sull'apparecchio già realizzato. Mentre nell'assorbimento ideale il punto 4 è 
ottenuto dall'intersezione fra la temperatura TAFt dipendente dal fluido di raffreddamento 
e la concentrazione ξrt', nell'assorbimento reale si può raggiungere solo un arricchimento 
ξr’, corrispondente alla temperatura TAu = TAFt e alla pressione parziale della soluzione 
pSr. Mentre la pressione pA, sotto l’ipotesi che l’assorbitore non contenga una quota di 
incondensabili, può essere direttamente misurata dal manomentro dell'assorbitore, la 
pressione parziale pSr (e la corrispondente pSp) è da determinarsi solo indirettamente con 
l'ausilio della concentrazioni misurate della soluzione ξr' e rispettivamente ξp' e delle 
temperature misurate e TAi, da un apposito diagramma di stato della miscela. Nella 
pratica perciò non si effettuano i calcoli col "gradiente di pressioni parziali", ma 
riferendosi al sottoraffreddamento della soluzione. Il punto finale dell'assorbimento, 
riferendosi alla pressione pA, è (apparentemente) il punto 4S, alla temperatura TAF. In 
realtà la soluzione si trova nel punto 4', che mostra un sottoraffreddamento della 
soluzione rispetto alla pressione pA. Indicando con TAu la temperatura di questo punto, 
la differenza (TAF - TAu) dà la misura del sottoraffreddamento della soluzione. Si può 
dire, allora, che l'assorbimento reale avviene con un sottoraffreddamento più o meno 
intenso della soluzione assorbente, poichè deve procedere in un tempo finito con finite 
superfici di scambio. Questo sottoraffreddamento è quindi una grandezza molto 
significativa per tutte le trasformazioni di assorbimento. Ponendo l'attenzione sul punto 
finale dell'assorbimento, la grandezza (TAF - TAu) = (tAF -tAu) può assumere, per 
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macchine ad acqua-ammoniaca, un valore compreso fra 3 e 20°C e più, a seconda del 
tipo di assorbitore e delle condizioni di funzionamento. Il reale arricchimento della 
soluzione è dato dalla differenza (ξr' -ξp'), mentre l'arricchimento teoricamente possibile 
è (ξrt' -ξp'). Facendo il rapporto di questi valori si ottiene l'efficienza dell'assorbimento:  
 
                                                         ' '
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ξ ξη ξ ξ
−= −                                                        (38) 
assorbimento incompleto si ripercuote quindi sull'arricchimento della soluzione, 
              
 
L'
producendo un aumento del fattore di circolazione f. Indicando con ft ed f 
rispettivamente la circolazione per arricchimento completo fino a ξrt' e quella del caso 
reale, è:  
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ssendo ξ'' la concentrazione del vapore che giunge al condensatore, così si può 
(39) 
 
 
e
esprimere l'efficienza ηa anche con l'espressione:  
                                                                           ta
f
f
η =                                                           (40) 
aggiore portata di soluzione dovuta all’incompleto assorbimento, sono  
 nell'assorbitore e nel generatore, il che conduce ad un abbassamento del COP.  
a ad assorbimento con la corsa 
 
In seguito alla m
maggiori anche la quantità di calore scambiata nello scambiatore delle soluzioni e quelle 
cedute  
o fornite
Anche la necessità di sottoraffreddare la soluzione assorbente al di sotto della 
temperatura teorica porta ad una maggiore cessione di calore nell'assorbitore e 
indirettamente anche ad una fornitura di calore ancora maggiore nel generatore (effetto 
che può però essere bilanciato con un recupero termico interno). L'assorbimento 
incompleto ha perciò come conseguenza, sotto molteplici aspetti, il verificarsi di perdite 
irreversibili ed un peggioramento dell'effetto utile.  
Se si confronta l'assorbimento di una macchin
d'aspirazione di una macchina a compressione, si può dire che l'efficienza ηa in certo 
qual modo corrisponde al rendimento volumetrico λ del compressore. Entrambe le 
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efficienze sono una misura dell'effettiva aspirazione di refrigerante rispetto a quella 
teoricamente possibile. Come un cattivo rendimento volumetrico di un compressore 
richiede un grande volume d'aspirazione, e quindi un'apparecchiatura di grandi 
dimensioni, così con una minore efficienza d'assorbimento è richiesta una maggiore 
superficie di scambio. A causa della maggiore circolazione di soluzione è inoltre 
richiesta una maggiore portata della pompa come un più grande scambiatore delle 
soluzioni e qualche volta una maggiore superficie di riscaldo nel generatore. Una cattiva 
efficienza di assorbimento ha anche un'influenza indiretta, come già detto, sulla 
fornitura di calore nel generatore e sul bilancio termico complessivo, così come una più 
bassa efficienza volumetrica del compressore ha influenza sull'entità del fabbisogno 
energetico e quindi sull'effetto utile della macchina a compressione.  
Mettendo a rapporto l'arricchimento reale e quello teoricamente possibile, si ha:  
 
'
'
r
a
rt
z ξξ=                                                                                                                         (41) 
 
uesto valore numerico ("rapporto di soluzione") è in certo qual modo un'efficienza 
2.4.4 Evaporazione incompleta 
Con una mi id  una propria tensione di vapore, nel 
ossiede una propria tensione di vapore, ed è 
n generale oltrepassare la richiesta 
Q
d'assorbimento per ξp' = 0, ed è più idoneo dell'efficienza per confrontare fra loro le 
trasformazioni d'assorbimento e le soluzioni costruttive degli assorbitori, poichè 
prescinde dalla concentrazione della soluzione "povera".  
 
scela eale o una miscela senza
generatore viene vaporizzato il solo refrigerante, e questo refrigerante vaporizzato si 
comporta nelle apparecchiature successive, il condensatore e l'evaporatore, esattamente 
come un refrigerante in una macchina a compressione, cioè evapora nell'evaporatore 
senza "resti" e a temperatura costante.  
Quando però la sostanza assorbente p
mescolata al refrigerante in percentuale più o meno consistente a seconda del grado di 
rettificazione, nell'evaporatore avviene un'evaporazione (o per meglio dire un 
degasaggio) della miscela a temperatura crescente.  
La più alta temperatura d'evaporazione non può i
temperatura d'evaporazione, ovvero la temperatura iniziale di questo degasaggio, che si 
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indica con TEI, deve essere più bassa della temperatura d'evaporazione TE del 
refrigerante puro.  
Se la temperatura iniziale di degasaggio del refrigerante "sporcato" dalla soluzione è TEI 
e quella finale è TEF, in generale è:  
                                           TEI < TE , TEF = TE                                                                                         (42)  
Di conseguenza, la pressione che si può misurare nell'evaporatore, pE*, è più bassa della 
temperatura d'evaporazione del refrigerante puro. Nella figura 7 è mostrata la 
trasformazione sul piano (logp, 1/T). L'evaporazione del refrigerante puro avviene in 
corrispondenza del punto 3, a pressione pE e temperatura TE.  
Fig. 7 – Evaporatore reale 
 
 
Se il liquido giunge all'evaporatore con una concentrazione ξi'' < 1, evapora per primo 
del refrigerante più puro alla temperatura TEI corrispondente alla pressione pE* (punto 
3'), e, nella misura in cui il liquido dell'evaporatore si impoverisce di refrigerante, la 
temperatura cresce fino a TEF = TE alla concentrazione ξ'' = ξi'' (punto 3'').  
Un manometro posto sull'evaporatore indicherebbe la pressione pE*, ad una temperatura 
effettiva TEI. Questa è la ragione per la quale macchine ad acqua ammoniaca con 
dispositivi di rettificazione insufficienti o addirittura assenti, lavorano con pressioni 
d'evaporazione apparentemente molto basse.  
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Come si può desumere ancora dalla figura 25, il contenuto di soluzione presente nel 
refrigerante ha un'ulteriore conseguenza sfavorevole. A causa dell'abbassamento della 
pressione d'evaporazione fino a pE*, è diminuita la concentrazione della soluzione ricca 
da ξ
r1
' a ξr2', alla fissata temperatura d'assorbimento TAF (punti 4 e 4'), e quindi è minore 
anche l'ampiezza di degasaggio. Ciò ha come conseguenza una maggiore circolazione di 
soluzione, con gli effetti già discussi sul bilancio termico. In particolare, però, la 
soluzione presente nell'evaporatore influenza direttamente l'entità del calore sottratto. 
Riferendosi, per comodità di esposizione, alla miscela acqua-ammoniaca, avviene che, 
quando l'ammoniaca nell'evaporatore contiene ancora un po' d'acqua, quest'ultima non 
evapora alla temperatura mediamente bassa che vige nel componente, ma resta allo stato 
liquido, trattenendo con sè una parte dell'ammoniaca, ad una concentrazione che 
dipende dalla pressione pE* e dalla temperatura finale d'evaporazione TEF.  
La soluzione ancora allo stato liquido, con l'evaporazione dell'ammoniaca diventa 
sempre più ricca d'acqua, e si ha, come accennato, un aumento di temperatura.  
L'entità della perdita sul calore sottratto dipende dalla porzione di ammoniaca che resta 
legata all'acqua alla temperatura finale TEF. Tale porzione è infatti perduta ai fini della 
refrigerazione. Se alla pressione d'evaporazione pE* e alla tempertura finale 
d'evaporazione TEF la concentrazione d'equilibrio della soluzione assume il valore ξEF', 
significa che si hanno ξEF' kg d'ammoniaca su (1 - ξEF') kg d'acqua, e di conseguenza 
vanno persi con ogni kg d'acqua:  
 
                                         
'
'1
EF
EF
ξ
ξ−                                                [kg d'ammoniaca] 
 
(il contenuto d'ammoniaca è ora 1 -ξEF' espresso in kg di ammoniaca su kg di 
assorbente).Per ogni kg d'acqua che non evapora, vanno persi per la refrigerazione: 
 
                                    
'
' '
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EF EF
ξϕ ξ ξ= + =− −                                [kg di miscela] 
Se nella miscela generata, liquefatta e poi giunta nell'evaporatore sono contenuti  
(1 - ξi'') kg d'acqua, allora vanno persi per la refrigerazione: 
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Se il calore sottratto all'ammoniaca pura ammonta a qer, per la miscela "sporca" d'acqua 
si trova il calore: 
                                       
* '' '
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−= − −                                           (43) 
La perdita in effetto frigorifero dipende allora, oltre che dal contenuto d'acqua del 
vapore prodotto, anche dal contenuto d'acqua della soluzione corrispondente al punto 
finale d'evaporazione. Se perciò i vapori vengono estratti dall'evaporatore con una 
temperatura proporzionalmente molto più alta (cioè appaiono surriscaldati in maniera 
considerevole), il contenuto d'acqua è minore e diminuisce anche la perdita sul calore 
sottratto. Il valore (1 - ∏) può essere allora interpretato anche come un grado di 
efficienza dell'evaporazione, e dà una misura della diminuzione di potenza causata dal 
contenuto d'acqua del refrigerante. A seconda della forma costruttiva dell'evaporatore, 
l'acqua non evaporata rimasta o viene trascinata via sotto forma di goccioline 
nebulizzate dal vapore di refrigerante, e giunge così nell'assorbitore (come avviene negli 
evaporatori a serpentina), oppure si accumula nella parte inferiore dell’evaporatore 
(come avviene negli evaporatori a tubi verticali o a serbatoio) e deve essere da lì estratta 
periodicamente o continuativamente. Quando dopo l'evaporatore è disposto un 
sottoraffreddatore, in esso può evaporare ulteriormente la soluzione trascinata dal 
vapore, ad una temperatura più alta rispetto a quella dell'evaporatore, producendo un 
aumento dell'effetto frigorifero utile tramite un più forte sottoraffreddamento del 
refrigerante liquido in controcorrente. In tal modo si può compensare parzialmente 
l'effetto negativo causato dalla presenza dell'acqua. 
 
2.4.5 Rettificazione incompleta 
 
Il ciclo di Carnot e anche quello di Lorenz presuppongono una miscela ideale, nella 
quale per definizione la sostanza assorbente non ha una propria tensione di vapore. Il 
ciclo teorico di riferimento, al contrario, riguarda una miscela reale, nella quale 
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l'assorbente, sotto certe condizioni, può avere una tensione di vapore più o meno 
trascurabile. La tensione di vapore della sostanza assorbente è tanto più elevata quanto 
più sono vicini i punti d'ebollizione del refrigerante e dell'assorbente.  
In generale si effettuano i calcoli senza tenere conto di questa tensione di vapore quando 
la differenza fra i punti d'ebollizione ammonta a circa 200°C, meglio ancora 300°C. Per 
l'acqua-ammoniaca essa è di appena (100 - (-33)) = 133°C, mentre ad esempio per 
acqua e acido solforico è di 438°C. In tal caso, perciò, assieme al refrigerante viene 
espulsa dal generatore anche una parte di sostanza assorbente, e si forma quindi una 
miscela di vapori, che viene poi liquefatta nel condensatore in questa combinazione, a 
meno che non siano presi provvedimenti.  
Per eliminare o ridurre l'effetto delle sostanze che lavorano insieme, la miscela di vapori 
deve essere sottoposta a rettificazione.  
Mediante condensazione di una parte della miscela, si può portare il vapore ad una 
concentrazione così forte da poter trascurare il quantitativo di assorbente in esso ancora 
contenuto.  
Il necessario arricchimento avviene solitamente in una colonna di distillazione, seguita 
da un condensatore a riflusso (cioè raffreddato mediante un ricircolo di soluzione). In 
quest'ultimo (il rettificatore) condensa una parte della miscela prodotta, che defluisce 
nuovamente nella colonna di distillazione, ove serve a concentrare il vapore in salita, e 
poi ritorna nel generatore.  
Si può dire, allora, che questo riflusso compie una sorta di ciclo chiuso fra generatore, 
colonna di distillazione e rettificatore, ed il refrigerante in esso contenuto è perso ai fini 
dell'effetto frigorifero. Tale quantitativo di refrigerante richiede una fornitura 
supplementare di calore per la sua rigenerazione, cosa che non si verifica con una 
miscela ideale, e per questo motivo provoca una riduzione del COP. E' evidente che 
questo calore supplementare è tanto maggiore quanto più è grande il riflusso. Il riflusso 
corrispondente ad 1 kg di vapore di refrigerante rettificato si chiama "rapporto di 
riflusso", e nel seguito sarà indicato col simbolo v.  
Si deve quindi cercare di rendere il processo di rettificazione più completo possibile, e 
di mantenere più piccolo possibile il valore del "rapporto di riflusso".Indicando con vt il 
fissato riflusso minimo per un processo teorico di riferimento, e con v il riflusso 
necessario nel processo reale, si può stabilire come segue un grado di efficienza della 
rettificazione: 
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Secondo la teoria della distillazione, il riflusso minimo corrisponde ad un numero di 
stadi9 infinito, oppure con superfici di scambio di massa infinite. Più il numero reale di 
stadi di distillazione si allontana da quello teoricamente necessario, maggiore deve 
essere il riflusso v e maggiore il calore supplementare. Un aumento del COP si ottiene, 
perciò, soltanto mediante un aumento delle apparecchiature. A seconda della migliore o 
peggiore bontà del processo di rettificazione realizzato e a seconda delle condizioni di 
funzionamento, ⎜r può oscillare fra il 50 e l'80% e in taluni casi può spingersi fino al 98-
99%. 
2.4.6 Scambio termico incompleto (irreversibile) con le sorgenti esterne 
 
Se gli scambi termici sono completi, la temperatura di rigenerazione deve essere uguale 
alla più alta temperatura del calorifero, la temperatura di condensazione deve essere 
uguale alla temperatura d'ingresso del fluido di raffreddamento, e, infine, la temperatura 
d'evaporazione deve essere uguale alla più bassa temperatura del mezzo da refrigerare. 
Nella realtà vi sono delle differenze finali di temperatura di cui si deve tenere conto 
quando si vuole valutare il "comportamento esterno" di una macchina. Lo scambio 
incompleto si manifesta anche negli scambi termici "involontari" con l'ambiente. Fra 
questi si deve nominare innanzitutto la perdita di calore nell'evaporatore, che produce 
una riduzione dell'effetto utile, e che è pari alla differenza tra effetto utile lordo ed 
effetto utile netto. Di solito di questa perdita si tiene conto, nel calcolo pratico delle 
macchine frigorifere, maggiorando l'effetto frigorifero netto di una percentuale fra il 5 
ed il 10%. Altra perdita che si verifica nelle macchine ad assorbimento è il rilascio di 
calore verso l'ambiente, per convezione o per irraggiamento. Essa è rilevante soprattutto 
per quei componenti che lavorano ad alte temperature, come il generatore, lo 
scambiatore delle soluzioni ed i condotti di collegamento fra questi due apparecchi. 
Questo calore perduto verso l'ambiente deve essere compensato con una maggiore 
fornitura di calore al generatore. Per ridurre le perdite conviene isolare termicamente la 
macchina. Fra queste perdite si devono distinguere quelle verso l'aria ambiente, che, 
come nel condensatore, nell'assorbitore e nel rettificatore, sono da equiparare al calore 
asportato intenzionalmente mediante il fluido di raffreddamento, e sono perciò da 
61 
 
considerarsi come perdite "utili". Il calore acquisito durante il processo di rigenerazione 
dalla soluzione che si "degasa" è il calore Qg fissato dall'analisi del "comportamento 
interno" della macchina. Esso può essere ricavato, per una macchina già costruita, dalla 
differenza fra le entalpie della soluzione entrante ed uscente e del refrigerante, che si 
ottiene dalle temperature effettive misurate. Includendo anche lo scambiatore delle 
soluzioni, si ottengono dal calcolo anche le perdite dell'assorbitore, dello scambiatore  
delle soluzioni e di un altro eventuale preriscaldatore fra di essi interposto. Se ora Qh 
rappresenta il calore effettivamente ceduto dalla sorgente calda, la differenza fra i due 
valori rappresenta la perdita di calore dovuta all'irraggiamento e alla convezione. E' 
allora Qperd = Qh - Qg. Il rapporto fra le due quantità di calore dà l'efficienza del 
riscaldamento: 
 
                                                             h
Qg
Qh
η =                                                         (45) 
 
Per impianti frigoriferi alimentati a vapore (anche di scarto), il calore fornito assume la 
forma:  
                                         Qh = GV ڄqV = GV ڄ(hV - hG)                                     (46)  
ove GV è il consumo di vapore (portata in massa del vapore caldo) che corrisponde 
all'effetto utile Qe, qV è il calore ceduto per kg di vapore, hV è l'entalpia del vapore caldo 
in ingresso al generatore e hG è l'entalpia del vapore condensato in uscita dal generatore 
(o dal preriscaldatore se lo si include), alla temperatura TG. Per il riscaldamento diretto 
con combustibili liquidi o gassosi, si ha, corrispondentemente:  
 
                                               Qh = GC ڄHi                                                       (47)  
ove GC è la portata di combustibile ed Hi è il suo potere calorifico inferiore.  
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L'efficienza ηh dipende principalmente dalla natura del mezzo riscaldante e dalla 
tipologia costruttiva del generatore o caldaia. Nei grossi impianti i generatori sono a 
fasci tubieri riscaldati dal vapore, oppure a serpentina, e si hanno anche così perdite 
piuttosto esigue, mentre nelle macchine di piccola taglia, alimentate a fiamma diretta, 
nelle quali la fiamma libera attraversa la caldaia o l'avvolge completamente, si può 
prevedere un minore spreco di calore. L'efficienza dipende inoltre dal buon isolamento 
termico delle apparecchiature e delle tubazioni calde, così come dalla collocazione della 
macchina (al chiuso o all'aperto). Per i generatori a vapore si possono ritenere le perdite 
di calore per irraggiamento e convezione pari ad un valore fra 75 e 200 kcal/(m
2
ڄh) circa 
per parti isolate, e fra 600 e 1200 kcal/(m
2
ڄh) circa per parti non isolate. La tabella 4 
fornisce l'efficienza ηh per diversi impianti.  
 
 
 
 
 
Tabella 2 – Confronto fra i valori del rendimento di riscaldamento per diversi impianti          
ad assorbimento 
Nelle macchine alimentate direttamente a combustibile, una parte del calore prodotto va 
perduto in combustione incompleta, irraggiamento e calore sensibile dei fumi. Le 
perdite per calore sensibile crescono con l’eccesso d’aria e con la temperatura dei fumi, 
e i due fattori sono legati fra loro, dal momento che l’eccesso d’aria aumenta con la 
temperatura dei fumi a causa del migliore tiraggio del camino con i fumi più caldi.  
Il riscaldamento diretto viene adottato generalmente nelle macchine di taglia più 
piccola. Con il riscaldamento elettrico, il grado d'efficienza si avvicina al 100%. Il 
calore può andare perduto solo per irraggiamento.  
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____________________________________________________________________ 
 9 Il concetto di stadio di distillazione sarà esposto nel capitolo relativo alle fenomenologie 
Termofluidodinamiche. 
 
2.4.7 Cadute di Pressione 
Fra i singoli apparecchi, che lavorano alla stessa pressione secondo il ciclo teorico di 
funzionamento, si presentano in realtà delle differenze di pressione che sono dovute alle 
perdite per attrito delle correnti fluide che defluiscono negli apparecchi e nei condotti. 
Così, per esempio, la pressione pG nel generatore è un po' più alta della pressione pC del 
condensatore, e la differenza è indotta soprattutto dalle cadute di pressione nel 
rettificatore. Tale differenza, tuttavia, difficilmente gioca un ruolo rilevante. Al 
contrario, può essere importante, in determinate circostanze, la differenza di pressione 
fra evaporatore e assorbitore, soprattutto in impianti che lavorano con pressioni 
d'evaporazione piuttosto basse. Per fare un esempio, se un impianto di congelamento 
lavora con una temperatura d'evaporazione di -40°C, e con una corrispondente pressione 
di saturazione dell'ammoniaca di 0.73 ata, e la pressione d'assorbimento è di 0.5 ata, 
allora la caduta di pressione fra evaporatore e assorbitore ammonta a circa 0.23 ata, e, di 
conseguenza, con una temperatura finale d'assorbimento di +30°C, la concentrazione 
della soluzione ricca ammonta a solo 0.192 anzichè al valore teorico di 0.243, il che ha 
un notevole effetto sul ciclo reale. Le cadute di pressione fra i due apparecchi si hanno 
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principalmente nel sottoraffreddatore interposto fra i due, ma anche attraverso i condotti 
di adduzione e talvolta internamente all'assorbitore. Soprattutto negli assorbitori tubo in 
tubo, un tempo frequentemente impiegati, si avevano cadute di pressione ragguardevoli, 
fino ad 1 atm, il che causava un abbassamento della pressione significativa per il 
processo d'assorbimento rispetto alla pressione d'evaporazione. Negli apparecchi 
moderni la differenza di pressione fra i due apparecchi può ammontare a 0.05⎟0.2 atm, o 
anche meno, a seconda delle dimensioni e della forma degli scambiatori e della 
lunghezza dei condotti. 
Le perdite per attrito provocano l’aumento del fabbisogno di potenza della pompa della 
soluzione. Negli apparecchi di scambio si originano spesso delle cadute di pressione 
ragguardevoli, per effetto della notevole velocità della corrente, che favorisce lo 
scambio termico riducendo la superficie di scambio necessaria. Ogni singolo caso deve 
essere quindi valutato singolarmente per poter bilanciare le opposte esigenze. 
 
 
 
2.4.8 Presenza di incondensabili 
Perdite aggiuntive, rispetto al ciclo ideale, sono dovute alla presenza, prevista o 
indesiderata, di gas incondensabili. La presenza di un gas inerte è ad esempio prevista 
nella macchina ideata da Platen e Munters, priva di pompa meccanica della soluzione, e 
nella macchina a diffusione di Maiuri. La presenza di un gas inerte causa perdite 
aggiuntive, che si manifestano nei processi irreversibili di diffusione, negli scambi 
termici con il fluido gassoso e, infine, nelle perdite di calore nell'evaporatore. 
Soprattutto nelle macchine di taglia medio-grande, si può avere la presenza indesiderata 
di incondensabili, dovuta alle infiltrazioni d'aria nell'impianto a causa della non 
ermeticità delle apparecchiature in depressione e della pompa della soluzione, oppure 
alla formazione di sostanze gassose tramite processi chimici di decomposizione. Questi 
incondensabili influenzano in modo rilevante il ciclo reale, attraverso l'innalzamento 
della pressione nei singoli componenti, così come attraverso una riduzione 
dell'ampiezza di degasaggio ed un peggioramento della trasmissione di calore nelle 
diverse trasformazioni di scambio termico. La presenza di aria comporta che la 
pressione parziale del refrigerante, determinante per il processo, è inferiore a quella 
misurabile con un manometro, cosicchè il ciclo effettivo del refrigerante e della 
soluzione si sviluppa in un campo di pressione più basso di quello indicato dagli 
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strumenti di misura. Da ciò ha origine un'apparente incongruenza del ciclo, come per 
esempio un forte sottoraffreddamento del refrigerante liquido e anche della soluzione 
"ricca" nell'assorbitore, e così via. 
2.4.9 Rappresentazione del processo reale completo 
Se si prendono globalmente in considerazione le deviazioni precedentemente descritte 
del ciclo reale rispetto a quello ideale, si può rappresentare il ciclo completo ancora nel 
piano (logp, 1/T), come è illustrato in figura 26. Le singole deviazioni sono fortemente 
esagerate per motivi grafici. Il ciclo teorico è contrassegnato dai punti 1, 2, 3, 4, 5, 6, 
mentre i punti corrispondenti agli stati termodinamici reali sono indicati dagli stessi 
numeri ma con l'aggiunta di un asterisco (*).  
1) Caduta di pressione fra generatore e condensatore:  
la pressione del generatore pG è maggiore della pressione di condensazione pC. Il 
vapore segue la trasformazione 1*, 2*.  
 
 
2) Rettificazione incompleta: 
il refrigerante liquefatto ha una concentrazione ξi'' < 1. La condensazione è 
rappresentata dal punto 2* (la deviazione dal caso ideale è così piccola, che negli usuali 
diagrammi di stato è in genere appena percettibile).  
3)Evaporazione incompleta: per l'influenza dell'assorbente il punto 3 si sposta in 3*, e la 
pressione d'evaporazione è pE* < pE (le deviazioni rispetto ai punti 2 e 3 si hanno 
naturalmente solo per quelle soluzioni in cui l'assorbente ha una propria tensione di 
vapore).  
4) Caduta di pressione fra evaporatore e condensatore:  
la pressione d'assorbimento è pA < pE*. Il vapore segue la trasformazione 3*, 4*.  
5) Incompleto assorbimento:  
per l'attuazione dell'assorbimento reale è necessario un efficace "gradiente di pressioni 
parziali" (pA - pSr), che si concretizza in un sottoraffreddamento della soluzione che si 
arricchisce. L'assorbimento reale viene effettuato in uno stato sottoraffreddato fra i punti 
5* e 4*, ove la soluzione si arricchisce da ξp' a ξr' e si raffredda da TAi a TAu. Riferendosi 
alla pressione pA, l'assorbimento teorico potrebbe procedere fra i punti 5' e 4', ove si 
realizza un arricchimento fino a ξrtpA'. 
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Il sottoraffreddamento della soluzione "ricca" è indicato dalla differenza (TAF - TAu).  
L'efficienza dell'assorbimento (dalla (38)) è allora:  
                                    
' '
'
r p
aA
rtpA p '
ξ ξη ξ ξ
−= −                                                                    (48) 
Nell'assorbimento reale la pressione parziale pSr deve essere misurata. Essa è inferiore 
alla pressione d'evaporazione del refrigerante puro della quantità:  
                              pE - pSr = (pE - pE*) + (pE* - pA) + (pA - pSr) (49)  
Nella (49) compaiono sotto forma di cadute di pressione le perdite per incompleta 
evaporazione, per incompleto assorbimento e per attrito, fra evaporatore e assorbitore. Per 
quanto riguarda la trasformazione teorica di assorbimento del refrigerante puro alla pressione 
pE, trascurando tali perdite, si ottiene in questo caso teorico la linea 5, 4, con la più alta 
concentrazione di soluzione teoricamente possibile ξrtpE'. L'efficienza d'assorbimento, riferita 
alla pressione pE, è allora:  
 
                                
' '
'
r p
aE
rtpE p '
ξ ξη ξ ξ
−= −                                                                        (48) 
 
6) Rigenerazione incompleta:  
nella macchina ideale la soluzione può essere rigenerata fino alla concentrazione ξpt' alla 
temperatura di fine rigenerazione TGF e alla pressione di condensazione pC.  
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Fig. 8 – Ciclo reale completo 
 
In conseguenza dell’aumento della pressione di rigenerazione fino a pG, il punto finale 
di rigenerazione si sposta da 6 a 6*, e la concentrazione effettiva della soluzione 
"povera" è allora ξp' > ξpt'. Nella realtà questo aumento di pressione è però così piccolo 
che si può trascurare. 7) Scambio termico interno incompleto: Con lo scambio termico 
completo per ricircolo di soluzione fra generatore e assorbitore, la soluzione "ricca" alla 
temperatura TAu potrebbe riscaldarsi fino alla temperatura d'ingresso della soluzione 
"povera" TAi. In realtà la temperatura d'uscita della soluzione "ricca" è TASu < TAi (punto 
7). Analogamente la soluzione "povera" non si raffredda fino alla temperatura della 
soluzione "ricca" TGi (con TGi </=/> TGF), ma solo fino alla temperatura TGSu > TGi. Se 
viene a mancare tale scambio termico, e ci si limita allo scambio nello scambiatore delle 
soluzioni, la soluzione povera è raffreddata da TGF a TAi, ove TAi, a seconda 
dell'efficienza dello scambiatore, è da 4 a 8°C più alta della temperatura d'uscita TASu 
della soluzione ricca dall'assorbitore.  
L'influenza della presenza di incondensabili non è stata presa in considerazione nella 
rappresentazione di figura 8. Considerazioni del tutto analoghe sono valide per il ciclo 
reale delle macchine multistadio.  
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 2.5   Prestazioni tipiche delle macchine commerciali 
 
Le tabelle seguenti si riferiscono a delle macchine firgorifere ad assorbimento di 
diffusione commerciale, di potenzialità medio-piccola. La prima riguarda una macchina 
funzionante con una soluzione bromuro di litio-acqua (refrigerante acqua), alimentata 
ad acqua calda da 75 a 100°C, raffreddata con acqua di torre, che può funzionare anche 
in riscaldamento, producendo acqua calda anzichè acqua refrigerata.  
La seconda tabella riporta i dati relativi ad una macchina ad acqua-ammoniaca 
(refrigerante ammoniaca), raffreddata ad aria, alimentata a gas con fiamma diretta.  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Tabella 3. –Prestazioni in raffrescamento di una macchina ad assorbimento a Bromuro 
di Litio – Acqua raffreddata con acqua di torre. 
 
(*) Riferita a temperature di ingresso e uscita dell'acqua refrigerata pari rispettivamente 
a 14 e 9°C. Ad una temperatura dell'acqua calda pari a 100°C la potenza aumenta del 
45%. 
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Tabella 4. – Caratteristiche di una macchina ad acqua ed ammoniaca raffreddata ad aria 
(*) Riferita a temperature di ingresso e uscita dell'acqua refrigerata pari rispettivamente 
a 12.8 e 7.2°C, e ad una temperatura dell'aria di raffreddamento di 35°C.  
 
2.6   Analisi delle possibilità di miglioramento delle Prestazioni 
 
Quanto esposto finora si riferisce a cicli a semplice effetto o monostadio. Per tali cicli il 
COP teorico non può superare l'unità, dal momento che il calore necessario a generare 
un chilogrammo di refrigerante non è inferiore al calore ceduto quando questo 
chilogrammo evapora nell'evaporatore. Per migliorare le prestazioni (elevare il COP), si 
rende necessario modificare il ciclo termodinamico, ricorrendo, ad esempio, ad un ciclo 
"a doppio effetto" (vedi figura 9). In questo caso è necessario introdurre un secondo 
generatore (G2), che sfrutta il calore di condensazione del vapore di refrigerante 
proveniente dal primo (G1), per produrre ulteriore vapore e portare la soluzione alla 
concentrazione minima del ciclo. Il refrigerante viene fatto evaporare nel primo 
generatore a temperatura e pressione più alte rispetto al caso di una macchina a semplice 
effetto. Il vapore così generato può cedere il suo calore di condensazione a temperatura 
relativamente elevata nel secondo generatore, dove si produce una ulteriore quantità di 
vapore di refrigerante dalla soluzione diluita proveniente dal primo generatore. Il 
refrigerante prodotto sia nel primo che nel secondo generatore cede il calore di 
condensazione (C) prima di essere ricondotto nell’evaporatore (E) dove si ha l’effetto 
frigorifero utile. Il resto del ciclo si svolge similmente al monostadio. Il limite teorico 
del COP si sposta, in questo caso, dal valore uno al valore due. Un'unità di massa di 
refrigerante prodotta nel primo generatore (l'unico cui vada somministrato direttamente 
calore) può infatti giungere al limite a far evaporare in condensazione un'unità di massa 
nel secondo generatore. Ai fini pratici, il COP si sposta da valori attorno a 0,7 a valori 
attorno ad 1,2.  
70 
 
Nella figura 10 è illustrato sul piano (logp, 1/T) un ciclo a doppio effetto con circuito 
della soluzione in parallelo fra i due generatori, per la miscela acqua-ammoniaca. La 
linea DF rappresenta la rigenerazione della soluzione nel primo generatore, mentre la 
prima condensazione avviene nel punto A, ad una temperatura più elevata di quella del 
generatore di secondo effetto. La seconda rigenerazione è rappresentata dalla linea D'F', 
e la seconda condensazione avviene nel punto A', alla temperatura normale del 
condensatore. I due fluidi condensati si riuniscono nel punto A', mentre l'evaporazione 
si verifica nel punto B e l'assorbimento lungo CE. Il ciclo monostadio corrispondente è 
individuato dalla spezzata A'BCEF'D'.  
 
 
 
Figura 9 – Macchina a doppio effetto 
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Fig. 10 – Ciclo a doppio effetto 
 
Un'altra possibilità di miglioramento delle prestazioni è quella di realizzare un ciclo con 
riassorbitore. In questo ciclo (figura 11), sul lato evaporazione viene aggiunto un 
circuito di riassorbimentodesorbimento. Per far ciò, il funzionamento viene esteso a 
pressioni più basse di quelle del ciclo normale. Il ciclo comprende i normali 
condensatore ed evaporatore, che corrispondono in figura ai punti A e B. Il vapore di 
refrigerante proveniente dall'evaporatore viene riassorbito in un riassorbitore (CE), alle 
normali temperature di assorbimento. La soluzione arricchita proveniente dal 
riassorbitore (punto C), viene raffreddata in forma liquida in uno scambiatore di calore e 
perde pressione attraverso un dispositivo di espansione, per desorbire (vaporizzare) il 
refrigerante dalla soluzione lungo il tratto GH. In questo modo il refrigerante è soggetto 
ad una doppia evaporazione. Esso viene assorbito lungo C'E'.  
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             Fig. 11 – Ciclo con riassorbitore 
 
ciclo con scambio termico generatoreassorbitore, denominato GAX, funziona alle 
pressioni del ciclo normale ad uno stadio, ma utilizza le gamme di temperatura più 
elevate della coppia di fluidi.  
Nel ciclo GAX, illustrato in figura 12, il calore alla massima temperatura 
dell'assorbitore viene trasferito direttamente al generatore, riducendo il fabbisogno di 
apporto di calore. Questo trasferimento diretto può verificarsi quando la differenza di 
temperatura tra le concentrazioni della soluzione "ricca" e di quella "povera" è 
sufficiente a fornire una sovrapposizione dei campi di temperatura del generatore (DE) e 
dell'assorbitore (CF).  
Nella figura 12, riferita alla miscela acqua-ammoniaca, la sovrapposizione avviene a 
partire da 200°F (93°C) al punto D, sino a 292°F (144,4°C) al punto F. La  
sovrapposizione utilizzabile è indicata dalle linee tratteggiate che racchiudono le frecce. 
L'inclinazione delle linee tratteggiate permette di determinare i dT necessari per la 
trasmissione del calore. Il ciclo detto "ad effetto variabile" recupera calore 
dall'assorbitore trasmettendolo al generatore, ma ciò avviene in due fasi, utilizzando un 
livello di pressione intermedio.  
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    Fig. 12 – Ciclo GAX 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
   
  Fig. 13 – Ciclo ad effetto variabile 
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Un diagramma di questo ciclo è riportato in figura 13. La soluzione "ricca" proveniente 
dall'assorbitore al punto C viene pompata ad una pressione intermedia al punto G. Qui il 
liquido viene riscaldato in un desorbitore (GH), mediante il calore proveniente 
dall'assorbitore. Il vapore prodotto viene assorbito in un riassorbitore (JK), ad una 
temperatura più elevata. Il liquido del desorbitore, parzialmente impoverito, viene allora 
pompato, lungo HD, al generatore. Il riassorbimento del vapore desorbito arricchisce la 
soluzione "povera" e produce calore che viene trasmesso al generatore. La gamma di 
sovrapposizione copre una frazione più ampia di quella dell'assorbitore nel normale 
ciclo GAX. Si può anche realizzare un ciclo GAX a due stadi (figura 14), che recupera 
anch'esso calore dall'assorbitore, inviandolo al generatore, ma il circuito della soluzione 
viene diviso in due parti, una con temperature più elevate, per il generatore e per 
l'assorbitore, rispetto all'altra. Il calore dell'assorbitore del circuito ad alta temperatura 
(GIJH) fornisce tutto l'apporto di calore al generatore a bassa temperatura (CE). Un 
potenziale vantaggio di questo ciclo è rappresentato dalla maggiore flessibilità nel 
controllo della concentrazione della soluzione, nonchè delle portate.  
Il ciclo rigenerativo a doppio effetto è anch'esso un ciclo di recupero a due circuiti, ma il 
circuito di alta temperatura è progettato per un maggior rendimento, in base al secondo 
principio della termodinamica. La figura 15 ne riporta un diagramma semplificato. Nel 
circuito ad alta temperatura la soluzione "ricca" che esce dall'assorbitore al punto H 
viene ancora arricchita, con processi di riassorbimento a diversi livelli di pressione. Il 
vapore da riassorbire è ottenuto dagli stadi di desorbimento nel circuito della soluzione 
"povera". Questo arricchimento è sufficiente ad abbassare la temperatura del generatore 
ad un livello inferiore a quello dell'assorbitore. Il calore di assorbimento serve allora a 
fornire il calore richiesto dal generatore (indicato sul diagramma dalla freccia singola). 
L'apporto di calore esterno al ciclo viene fornito agli stadi del desorbitore (IJ), perciò è 
richiesta una temperatura inferiore rispetto agli altri cicli. Il calore in uscita dagli stadi 
di riassorbimento (GH) serve da apporto di calore al generatore a bassa temperatura, 
come indicato dalla serie di frecce.  
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 Fig. 14 – Ciclo GAX a due stadi 
 
Fig. 15 – Ciclo rigenerativo a doppio effetto 
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In uno studio promosso dal Department of Energy americano, sono stati effettuati dei 
calcoli teorici per confrontare tra loro i COP dei cicli ora descritti, con riferimento alla 
soluzione acqua-ammoniaca. I risultati, presentati in tabella 7, si riferiscono ad una resa 
di 80000 Btu/h alla temperatura ambiente di 47°F (8°C), mentre la temperatura 
d'evaporazione è per ogni ciclo la minima che ne consente il funzionamento.  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
I dati relativi al ciclo a doppio effetto sono posti tra parentesi perchè alcune proprietà 
della soluzione sono state estrapolate, per mancanza di dati disponibili a pressioni 
superiori ai 20 bar (la pressione alta di tale ciclo arriva ad 86 bar). I ciclo a doppio 
effetto ad acqua-ammoniaca è comunque da scartare per alcuni aspetti problematici che 
ne sconsigliano la realizzazione: innanzitutto, la pressione eccessiva che si instaura nel 
primo generatore richiede apparecchiature più costose (recipienti in pressione) che, fra 
l'altro, devono rispettare severe normative che ne limitano il volume; la necessità di 
portare il fluido a pressioni così elevate fa inoltre lievitare la richiesta di energia per far 
funzionare la pompa della soluzione (dato di cui il COP della tabella non tiene conto).  
Il ciclo arricchito con riassorbitore non risulta competitivo, a meno che non siano 
necessarie due o più temperature di evaporazione, nel qual caso potrebbe essere il ciclo 
più adatto.  
Il COP degli altri cicli è simile, ma le possibilità di applicazione sono diverse.  
Il ciclo rigenerativo a doppio effetto è il più efficiente dal punto di vista termodinamico, 
dato che la temperatura a cui avviene l'apporto di calore è la più bassa; le sue 
prestazioni sono quindi le migliori nel caso in cui la sorgente di calore disponibile sia a 
bassa temperatura (ad esempio un impianto solare), e si può utilizzare quando i fluidi 
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operativi presentano problemi di stabilità o corrosione a temperature superiori. Il ciclo 
ad effetto variabile può funzionare a temperature di evaporazione molto più basse degli 
altri cicli, ed è quindi il più adatto quando la bassa temperatura è l'esigenza 
fondamentale. Il ciclo GAX a due stadi permette una notevole flessibilità nel 
funzionamento dei due circuiti assorbitore-generatore, ed è perciò semplice da 
sviluppare per specifiche condizioni di funzionamento. Il ciclo con scambio termico 
generatore-assorbitore presenta una combinazione di vantaggi per le applicazioni 
residenziali: bassa potenza per le pompe di circolazione, la più bassa trasmissione totale 
di calore e la necessità di una sola pompa. I dati riportati hanno avuto la conferma 
sperimentale.  
 
2.7   Comparazione dei 2 diversi principi 
 
Ricordando quanto detto a proposito della rappresentazione dei cicli sui piani 
termodinamici, appare evidente che non si procede correttamente se si confrontano 
direttamente le prestazioni di una macchina ad assorbimento con quelle di una macchina 
a compressione: il ciclo della prima si può infatti considerare composto da due cicli di 
Carnot, uno diretto ed uno inverso, mentre il ciclo della seconda è costituito da un unico 
ciclo inverso. Si tratterebbe quindi di un confronto privo di significato fra un ciclo 
completo ed una porzione di un altro ciclo. Il confronto va condotto allora in forma 
completa, a parità di temperatura delle sorgenti termiche. In termini di prestazioni 
(COP), come si è potuto osservare anche dai dati relativi ad alcuni apparecchi 
commerciali, le macchine ad assorbimento dànno risultati inferiori delle macchine a 
compressione, anche se il divario si riduce sempre più man mano che procede la ricerca 
scientifica e tecnologica, dal momento che i margini di miglioramento delle macchine 
ad assorbimento sono ancora molto ampi. A COP variabili, per la macchina a 
compressione, fra 4 e 6 (a seconda del tipo di compressore, dei fluidi di raffreddamento 
e del dimensionamento delle superfici di scambio), si contrappongono al massimo 
valori attorno a 0.6÷0.7 per le macchine ad assorbimento a semplice effetto ed attorno a 
1.2 per macchine multistadio. Per avere un quadro più completo, si faccia riferimento 
alla figura 16, che mostra il COP di macchine commerciali di piccola taglia: una 
macchina frigorifera a compressione (curva 1), una macchina frigorifera ad 
assorbimento (2) ed una macchina ad assorbimento per il congelamento a bassissime 
temperature (3), a parità di temperatura di condensazione, in funzione della temperatura 
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di evaporazione. Come si può osservare, a temperature di evaporazione molto basse il 
COP della macchina a compressione si riduce notevolmente, ed il sistema ad 
assorbimento diventa competitivo. Il COP delle macchine ad assorbimento per 
bassissime temperature è leggermente più basso di quello delle normali macchine 
frigorifere, principalmente perchè risente della mancanza di un adeguato isolamento 
termico, frequente nelle macchine commerciali, per ragioni di costo, ingombro e peso. 
L'efficienza di una macchina a compressione è invece praticamente la stessa nel caso di 
un frigorifero o di un congelatore. L'inefficienza delle macchine frigorifere ad 
assorbimento commerciali dipende fortemente dalle modalità di rigenerazione, in 
particolare, per miscele come l'acqua-ammoniaca, dalla scarsa purificazione del vapore 
di refrigerante prodotto. Con un accurato disegno del generatore, il COP di queste 
macchine, che sul grafico è attorno a 0.36 per i frigoriferi ed attorno a 0.29 per i 
congelatori, può assumere valori superiori a 0.5. Si deve naturalmente tenere presente 
che per una macchina ad assorbimento a semplice effetto o monostadio, il limite teorico 
del COP è pari all'unità, e tale valore può essere superato solo ricorrendo a cicli 
multistadio. Valori anche notevolmente superiori, sia per le macchine a compressione 
che per quelle ad assorbimento, si possono ottenere con macchine di taglia maggiore, 
per le quali risulti economicamente conveniente un miglioramento delle prestazioni.  
Il confronto fra le macchine a compressione e quelle ad assorbimento, tuttavia, deve 
essere condotto non soltanto sotto l'aspetto energetico, a parità di condizioni esterne, ma 
anche sotto l'aspetto economico, sotto quello della manutenzione, della compattezza, 
della durata. Per quanto riguarda queste ultime caratteristiche, una macchina ad 
assorbimento, essendo quasi totalmente priva di parti meccaniche in movimento (se si 
eccettua la pompa della soluzione), ha sicuramente delle qualità di durata e facilità di 
manutenzione superiori alla macchina a compressione, se si ha cura, naturalmente, di 
adottare materiali costruttivi compatibili con i fluidi circolanti. Per quanto riguarda la 
compattezza, la macchina ad assorbimento è sfavorita in partenza data la presenza di un 
gran numero di apparecchi di scambio e serbatoi di superficie estesa, il cui volume può 
essere ridotto soltanto con un attenta scelta dei singoli componenti, che devono di 
conseguenza essere il più possibile efficienti ed avere un elevato rapporto superficie-
volume.  
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Fig. 16 – Confronto COP Compressione / Assorbimento 
 
Un discorso a parte merita il sottoraffreddatore, la cui presenza sarebbe del tutto inutile 
in una macchina a compressione, mentre realizza un utile recupero termico nelle 
macchine ad assorbimento, in particolare quando il refrigerante giunge all’evaporatore 
poco purificato. In tal caso, infatti, una quota di calore d’evaporazione andrebbe 
comunque perduta a causa dell’innalzamento di temperatura dovuto alla presenza di  
sostanza assorbente, e può quindi essere utilmente recuperata per sottoraffreddare  
il liquido in ingresso all'evaporatore. Con riferimento alla figura 17, il 
sottoraffreddamento (A-B) produce un maggior sfruttamento del calore d'evaporazione, 
corrispondente al tratto C-D, circa equivalente al tratto terminale dell'isotermobarica 
d'evaporazione E-F, che rappresenta la quota comunque perduta. Se il refrigerante è 
puro, come nelle macchine a compressione, la presenza del sottoraffreddatore è del tutto 
inutile, poichè si recupera da un lato quanto si toglie dall'altro, dal momento che non si 
ha il fenomeno dell'evaporazione incompleta della macchina ad assorbimento.  
Un altro aspetto che si può citare è quello della reversibilità, cioè della possibilità di 
funzionare come pompa di calore. Per quanto riguarda le macchine ad assorbimento, il 
sistema che appare più logico è quello di effettuare il "by-pass" del condensatore e far 
funzionare l'evaporatore come un condensatore, riscaldando l'acqua del circuito esterno 
anzichè raffreddarla. Ciò tuttavia non è sempre possibile, poichè dipende dalla natura 
del fluido refrigerante. Ad esempio, nel caso dell'ammoniaca, dal momento che il suo 
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calore specifico allo stato vapore è circa la metà di quello allo stato liquido, non si 
possono dimensionare i componenti indifferentemente per l'una o l'altra funzione.  
Per quanto riguarda l'aspetto economico, il costo di una macchina ad assorbimento è 
ancora generalmente superiore, a meno che non si tratti di piccole unità caratterizzate da 
un'estrema semplicità costruttiva e di conseguenza da una scarsa efficienza globale.  
Facendo riferimento a macchine di taglia medio-grande, di prezzo consolidato, ad 
assorbimento a semplice effetto e a compressione con compressore centrifugo, si ha per 
la macchina ad assorbimento un costo di circa 120000 £/kW di potenza frigorifera 
installata, mentre per la macchina a compressione si ha un costo di circa 95000 £/kW.  
Se però si tiene conto del costo complessivo d'installazione, che comprende, per la 
macchina a compressione, l'allaccio alla linea di media tensione ed il trasporto fino 
all'alimentazione in bassa tensione del motore, si può passare, considerando un COP di 
3.5, da 95000 a 180000 £/kW, costo ben superiore a quello di una macchina ad 
assorbimento. In ogni caso, per decidere a favore dell'una o dell'altra macchina è 
necessario confrontare i costi operativi.  
 
 
 
                                 Fig. 17 – Sottoraffreddamento 
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Con riferimento a macchine ad assorbimento alimentate a gas, si devono valutare le  
espressioni seguenti: 
/( ) : lire kWheElettricità macchina a compressione
COP                                 (51) 
3/( ) : lire SmGas macchina ad assorbimento
COP R Pci                                            (52) 
Il costo finale dell'energia d'alimentazione si può assumere di 0,14÷0,18 €/kWh elettrico 
e di 0.0379÷0.052  €/Sm
3
. Un campo di variazione così ampio delle tariffe impone una 
valutazione caso per caso.  
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  Capitolo  3 
 
Aspetti termodinamici di scambio termico e di 
massa rilevanti nelle macchine ad assorbimento 
 
3.1 Indicazioni generali 
 
Le macchine ad assorbimento sono caratterizzate dalla presenza di flussi termici esterni 
alla macchina ed interni ad essa. Il primo gruppo è costituito dai ben noti flussi termici 
in entrata al generatore e all'evaporatore ed in uscita dal condensatore e dall'assorbitore. 
Il secondo gruppo comprende lo scambio termico fra la soluzione "povera" e quella 
"ricca" nello scambiatore delle soluzioni e lo scambio termico liquido-vapore nel 
sottoraffreddatore. Ove presente, va considerato anche lo scambio termico nel 
rettificatore o deflemmatore. Tale scambio può avvenire nei confronti di un fluido 
esterno oppure internamente alla macchina. Il condensatore e l'evaporatore sono 
interessati da potenze termiche strettamente connesse con la potenzialità della macchina 
e con le sue prestazioni. Nel ciclo monostadio, infatti, il refrigerante che condensa è 
anche quello che evapora, a meno di pochi punti percentuali legati all'effetto di 
"autoflashing", minimizzato comunque dalla presenza del sottoraffreddatore. In prima 
approssimazione si può assumere l'uguaglianza in valore assoluto delle potenze 
termiche scambiate dal condensatore e dall'evaporatore. Per quanto riguarda 
l'assorbitore il discorso è più complesso. La quantità di calore che esso cede all'esterno è 
funzione delle prestazioni della macchina ed in particolar modo del comportamento 
dello scambiatore delle soluzioni. Si pensi infatti che in assenza di quest'ultimo 
andrebbe scambiata, oltre alla potenza dovuta all'assorbimento, anche tutto il calore 
sensibile che compete alla soluzione dal livello termico del generatore a quello 
dell'assorbitore, pesato con il rapporto di circolazione. Viceversa, con uno scambiatore 
ideale delle soluzioni, l'assorbitore sarebbe interessato soltanto dalla quota termica 
dovuta all'assorbimento (il cosiddetto calore di assorbimento, pari all'incirca alla somma 
di un calore di condensazione e di un calore di diluizione). L'impiego di una tipologia di 
componente ad elevata efficienza può quindi fornire molteplici vantaggi per una 
potenza scambiata relativamente importante per l'economia della macchina (con uno 
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scambiatore delle soluzioni reale si è a metà strada fra la potenza del generatore e quella 
del condensatore, e tanto più vicini alla prima quanto meno è importante il rettificatore).  
Considerando ora i flussi interni, va messo in evidenza il fondamentale contributo dello 
scambiatore delle soluzioni ai fini di ottenere buone prestazioni (elevati COP). Questo 
aspetto è sempre più delicato al diminuire del calore di vaporizzazione del refrigerante e 
al diminuire della differenza fra concentrazioni alta e bassa. Il primo fattore infatti 
determina, per una certa potenza resa, la portata di refrigerante; il secondo identifica il 
rapporto di circolazione f, cioè la massa di soluzione "ricca" che dall'assorbitore è 
inviata al generatore per unità di massa di refrigerante evaporato. Resta così determinata 
la portata di soluzione che la pompa invia dall'assorbitore al generatore. Le portate in 
oggetto sono in definitiva tanto maggiori per una certa potenza resa quanto più piccoli 
sono il calore di vaporizzazione e la differenza di concentrazione. Dato il dislivello 
termico fra generatore ed assorbitore, la mancanza di un efficace scambio fa sì che 
dell'energia termica fornita al generatore si ritrovi direttamente nell’assorbitore senza 
effetto utile e producendo un anormale innalzamento della temperatura. Si sottolinea 
che, per definizione, alla temperatura del generatore la soluzione non è in grado di 
assorbire. Il sottoraffreddatore coinvolge uno scambio termico di non particolare rilievo, 
tuttavia il tipo di scambio termico (liquido-gas) trarrebbe vantaggio dal ricorso a 
scambiatori di elevata efficienza. Per quanto riguarda il rettificatore, la necessità di un 
corretto collegamento col generatore impone normalmente una geometria particolare 
dettata più dall'esigenza di ottenere refrigerante di elevata purezza che non da quella di 
un migliore scambio termico, e richiede quindi uno studio a parte.  
3.2 Aspetti Termodinamici e Trasformazioni di stato rilevanti nelle macchine 
ad assorbimento 
 
Nei paragrafi che seguono vengono analizzati con maggiore dettaglio, dal punto di vista 
termodinamico, i processi di scambio termico e/o di massa caratteristici delle macchine 
ad assorbimento, con l'aiuto di un diagramma di stato diverso da quelli introdotti nei 
capitoli precedenti. La ragione della scelta di questo diagramma è l'evidenza grafica da 
esso conferita all'entità delle quantità di calore in gioco nel processo in esame.  
Premesso che, quando si vuole rappresentare un fenomeno fisico tramite un diagramma, 
è indispensabile, ai fini della chiarezza della rappresentazione, che su quest'unico piano 
possano essere riprodotte tutte le variabili rilevanti del fenomeno, si otterranno però 
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rappresentazioni diverse a seconda che queste ultime siano presenti sotto forma di 
coordinate o di parametri.  
Per rappresentare in modo chiaro e semplice i processi ciclici di sostanze omogenee, è 
stato individuato dai tecnici del freddo il diagramma entalpico sotto la forma: h = f(p,t). 
Esso non consente però la rappresentazione grafica di processi cui partecipino miscele, 
poichè in questo caso si aggiunge la variabile ξ (concentrazione). Si ha allora: h = 
f(p,t,ξ). Questa variabile supplementare crea dei problemi di rappresentazione, che sono 
stati superati, su proposta di Merkel, poi perfezionata da Bošnjakovic, introducendo 
l'uso del piano (h,ξ). L'ascissa ξ può assumere tutti i valori compresi tra 0 e 1, mentre la 
pressione p e la temperatura t compaiono come parametri.  
Con questo metodo si ottiene una semplificazione dei calcoli, in quanto qualsiasi 
descrizione dei fenomeni è riferita ad 1 kg di vapore saturo secco di concentrazione 
qualunque.  
 
3.2.1 L’assorbimento – Diffusione 
Mescolando ξ kg di una sostanza 2 con (1-ξ) kg di una sostanza 1, entrambe in fase 
liquida, si ottiene 1 kg di una miscela di concentrazione:  
 
 
( )
.1
.1 .2 1
Peso sost
Peso sos Peso sos
ξ ξξ ξ= =+ + −  
la cui temperatura è diversa da quella iniziale. Se il processo è isotermo, si richiede un 
apporto o una sottrazione di calore. Questo calore isotermo, che indicheremo nel seguito 
con qt, dipende, oltre che dalla temperatura e dalla pressione, anche dalla 
concentrazione della miscela. Per una concentrazione ξ = 0 o ξ= 1, cioè per sostanze 
pure, si ha ovviamente qt = 0. Tra questi due estremi qt può assumere valori positivi, 
negativi o nulli. Se qt > 0 il processo di miscelamento provoca un abbassamento della 
temperatura rispetto al valore iniziale e viceversa. Sul piano (h,ξ) della figura 1 è 
rappresentato un processo di miscelamento. L'entalpia h1 corrispondente all'ascissa ξ = 
0 è l'entalpia della sostanza pura 1, mentre l'entalpia h2 corrispondente all'ascissa ξ = 1 è 
quella della sostanza pura 2. Volendo rappresentare un processo di miscelamento 
isotermo alla temperatura t, senza tener conto del calore qt,esso è descritto dalla retta 
congiungente le ordinate h1 ed h2.  
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L'ordinata variabile di questa retta è data dall'equazione:  
                                              h = ξ.h2 + (1 -ξ).h1                                                        (1)  
I due termini a secondo membro sono rappresentati dalle rette a tratto misto di figura. 
Per ogni valore d'ascissa, le ordinate della retta congiungente le ordinate h1 ed h2 sono 
date dalla somma delle ordinate di queste due rette. Tuttavia, a causa del calore di 
miscelamento, tale retta rappresenta solo in rari casi il reale processo di miscelamento. 
In figura è dato l'esempio di un processo a calore di reazione negativo (curva t = cost). Il 
calore qt può essere facilmente misurato, per ogni valore della concentrazione, come 
differenza di ordinate tra la retta congiungente h1 ed h2 e la curva t = cost. Questa forma 
di rappresentazione ha come conseguenza di attribuire delle limitazioni ben definite alla 
posizione di zero dell'entalpia h. Nel caso di sostanze pure, com'è noto, la posizione 
di zero non esercita alcuna influenza sul calcolo di un processo. Questa libertà viene 
meno quando si tratta di miscele, dato che fissando lo zero dell'entalpia si fissa anche lo 
zero del calore di reazione qt, da cui dipende il suo valore a tutte le altre temperature e 
pressioni. L'utilizzo dei dati sul calore di miscelamento presenti in letteratura, senza 
operare una correzione del punto di zero, porta a risultati di calcolo del tutto erronei, 
poichè ci si serve di un calore qt la cui origine è spostata, e il cui ordine di grandezza di 
base è ignoto. 
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Il diagramma (h,ξ) costituisce un valido strumento per risolvere pressocchè tutte le 
questioni che si possono presentare. Supponiamo ad esempio di voler miscelare due 
componenti allo stato rispettivamente h1, ξ1, p1, t1 e h2, ξ2, p2, t2, i cui pesi stanno nel 
rapporto g1/g2, con:  
                                                   g1 + g2= 1                                                       (2)  
la miscela ottenuta si troverà allo stato h, ξ, p, t. Poichè la massa finale della miscela 
non può certo differire dalla somma delle masse dei due componenti, possiamo scrivere:                   
g1
.
ξ1 + g2
.
ξ2 = (g1 + g2)
.
ξ = ξ                                                 (3) 
Tenendo conto della (2), si trova:  
                     
2
1
2 1
g ξ ξξ ξ
−= −           (4)           ;         
1
2
2 1
g ξ ξξ ξ
−= −           (5)      
 
Se non si ha scambio di calore con l'esterno, introducendo le (4) e (5) nella (1), si 
ricava:  
                                        
1
1 1
2 1
(h h h h2 )
ξ ξ
ξ ξ
−= − −−                                            (6)      
Questa espressione di h può essere facilmente rappresentata nel piano (h,ξ), come si 
vede nella figura 2. I punti 1 e 2 rappresentano lo stato dei componenti prima del 
miscelamento. Tracciando una retta parallela all'asse delle ascisse per il punto (ξ1,h1), e 
le verticali per i punti (ξ,h) e (ξ2,h2), vengono individuati i due triangoli simili 1, P, M e 
1, 2, N. Tra di essi esiste la relazione:  
                                                
2 1 2 1
1 1
h h
h h
ξ ξ
ξ ξ
− −=− −                                            (7)      
 
che, risolta rispetto ad h, fornisce nuovamente la (6).  
Attribuendo il valore 1 alla distanza tra i punti 1 e 2, si osserva che tale distanza è 
suddivisa dal punto P esattamente nella proporzione g1/g2, in accordo con la (4) e la (5). 
Ne deriva la regola per individuare nel piano (h,ξ) il punto finale di miscelamento per le 
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miscele adiabatiche: esso si trova sulla retta congiungente i punti rappresentativi dello 
stato iniziale dei componenti, ad una distanza dal punto 1 pari a g1/g2.  
E’ importante evidenziare il fatto che nel giungere all'enunciazione di questa regola non 
è stata fatta alcuna ipotesi sulle fasi: di conseguenza, è del tutto indifferente al fine del 
risultato dei calcoli che l'uno o l'altro dei componenti della miscela siano allo stato 
solido, liquido o gassoso.  
 
3.2.2 La rigenerazione - Distillazione 
 
Il processo di vaporizzazione per le miscele 
L'ebollizione e la condensazione di una soluzione differiscono in modo fondamentale 
dalla vaporizzazione o condensazione di una sostanza pura. Esse tuttavia dipendono 
altrettanto strettamente dai valori delle variabili del processo, cui si aggiunge, come già 
detto, la concentrazione ξ.  
La figura 3 presenta il diagramma (t,ξ), utile per evidenziare questa dipendenza. Il punto 
1 rappresenta lo stato iniziale (ξ1,t1) della miscela. In seguito a somministrazione di 
calore la temperatura della miscela sale fino a raggiungere la curva d'ebollizione nel 
punto 2. Un ulteriore apporto di calore produce la formazione di bolle di vapore, la cui 
temperatura (t2) è identica a quella del liquido. La concentrazione del vapore nascente è 
invece diversa da quella della miscela che lo circonda e con la quale è in equilibrio. 
Fermo restando che questo vapore saturo secco deve trovarsi alla stessa temperatura del 
liquido con cui è in equilibrio, il suo stato, determinato dalla curva di rugiada, deve 
necessariamente essere quello del punto 3.  
Questi fenomeni sono completamente indipendenti dal fattore tempo e si manifestano 
ogniqualvolta una miscela raggiunge il punto d'ebollizione. Come risulta evidente dalla 
figura, ξ3 > ξ2, cioè il liquido s'impoverisce del componente più volatile. Col proseguire 
del processo d'evaporazione, la temperatura cresce, e variano le concentrazioni del 
liquido e del vapore, pur restando fissata la concentrazione totale. Ad esempio, alla 
temperatura t5 = t6, esse saranno rispettivamente ξ5 e ξ6. Quando l'ultima goccia di 
liquido è evaporata, il vapore deve necessariamente avere la stessa concentrazione che il 
liquido aveva all'inizio del processo d'evaporazione, cioè ξ8 = ξ1. Un ulteriore apporto di 
calore non provoca più alcuna variazione di concentrazione, e quindi, analogamente al 
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caso del liquido tra i punti 1 e 2, il vapore può essere surriscaldato fino ad una generica 
temperatura t9, cui corrisponde sempre una concentrazione ξ9 = ξ1.  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Si può quindi concludere che, a differenza di quanto avviene per le sostanze omogenee, 
per le miscele non esiste una sola temperatura d'evaporazione, data una certa pressione, 
ma essa varia in funzione della concentrazione del vapore e del liquido.  
Le curve t = f(ξ) esistono per tutte le pressioni comprese tra la linea del solido e lo stato 
critico. La differenza di ordinate tra la curva di rugiada e la curva d'ebollizione si riduce 
sempre più man mano che la pressione cui si riferiscono le curve approssima quella 
critica.  
La figura 3 può inoltre illustrare un aspetto del calcolo delle quantità di vapore prodotto: 
ammettendo che 1 kg di miscela sia costituito da m kg di vapore ed n kg di liquido, e 
che durante il processo non vi sia nè apporto nè sottrazione di liquido, sia: m + n = 1.  
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Poichè la massa deve restare invariata prima e dopo un processo d'evaporazione totale o 
parziale, e la concentrazione totale dell'insieme di vapore prodotto e liquido residuo 
deve corrispondere a quella iniziale, si legge immediatamente dalla fig. 3:  
 
                                              ξ1 = ξ4 = mڄξ6 + nڄξ5                                                                             (8)  
La risoluzione rispetto ad m ed n della (8) dà:  
                     
4 5
6 5
m ξ ξξ ξ
−= −            (9)           ;         
6 4
6 5
gn ξ ξξ ξ
−= −            (5)      
 
Volendo studiare i fenomeni ora descritti sul diagramma (h,ξ), si possono ugualmente 
individuare la curva di rugiada e quella d'ebollizione, che separano rispettivamente la 
zona dei vapori surriscaldati da quella dei vapori umidi e la zona dei vapori umidi da 
quella della fase liquida. Esse sono rappresentate in fig. 4. Dato che con le miscele 
normalmente utilizzate non si hanno praticamente reazioni chimiche nella zona del 
surriscaldato, le isoterme di questa zona prendono la forma di rette.  
La temperatura di vaporizzazione della sostanza 1 allo stato puro è t1, e l'isoterma di t1 
incontra l'ordinata per ξ = 0 nel punto hv1, che rappresenta quindi l'entalpia del vapore 
puro della sostanza 1. La curva del liquido, di temperatura costante t1, incontra la stessa 
ordinata nel punto hl1, che rappresenta l'entalpia del liquido puro della sostanza 1. Il 
calore di vaporizzazione è perciò:  
                                                        r1 = hv1 - hl1                                                                             (11)  
Per la sostanza 2 si ha corrispondentemente:  
                                                        r2 = hv2 - hl2                                                                             (12)  
La zona compresa tra le due curve è quella dei vapori umidi, che sono una miscela 
eterogenea di liquido in ebollizione e di vapore secco. Ad una temperatura data il 
liquido ed il vapore si trovano in equilibrio, e quando del vapore di temperatura tv si 
miscela con del liquido in ebollizione di temperatura tl, la concentrazione non subisce 
alcuna variazione fintantochè tv = tl. I punti L e V fissano gli estremi di un'isoterma di 
vapore umido, che come sappiamo è una retta (vedi la (1)). Il punto M sulla retta t = 
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cost rappresenta allora lo stato di un kg di miscela costituita da m kg di liquido 
d'entalpia hl e da n kg di vapore d'entalpia hv. La distanza tra V ed L si suddivide 
secondo la proporzione m/n.  
 
e isoterme del vapore saturo non sono parallele tra loro, fatta eccezione per le rette ξ = 
esso di 
 
 
L
0 e ξ = 1. Può esistere in realtà una terza parallela per il punto azeotropico, un caso 
particolare che tuttavia non dovrebbe presentarsi per delle miscele frigorigene.  
In base a quanto detto è possibile costruire un diagramma (h,ξ) del proc
vaporizzazione e del processo inverso (liquefazione). Nella figura 5, che corrisponde 
alla 4, il punto 1 rappresenta un liquido di entalpia h1. Mediante riscaldamento lo si 
porta nelle condizioni del punto 2, sulla curva d'ebollizione, senza modificarne la 
concentrazione. Proseguendo la somministrazione di calore, le prime bolle di vapore 
lasciano la miscela (con concentrazione ξ3 ed entalpia h3). La retta 2-3 è l'isoterma del 
vapore umido del punto 2. Riscaldando ancora, il liquido si porta progressivamente alla 
concentrazione del punto 5 e il vapore a quella del punto 6. La retta 5-6 è l'isoterma che 
rappresenta questo stato. In queste condizioni la miscela si compone di m = (1 - n) parti 
di liquido di entalpia h5 e di n = (1 - m) parti di vapore di entalpia h6. L'entalpia totale 
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della miscela non può che essere h4, dal momento che la concentrazione totale deve 
restare uguale a quella iniziale (ξ1). Il liquido sparisce man mano che procede la 
vaporizzazione, fino a che, raggiunto il punto 7, si ha soltanto vapore nelle condizioni 
del punto 8. Come già detto in esso si deve avere la stessa concentrazione del punto 1 e 
del punto 2.  
Leggendo sull'asse delle ordinate le quantità di calore cedute al fluido, si ha: ∆h1 = h2 - 
              ∆hn  = h4 - h2  (14)  
g ;  
(15)  
tota
(16)  
re).  
il processo completo è:  
(17)  
almente un ciclo frigorifero, si può considerare 
a rettificazione 
h1 (13) (calore per il riscaldamento del liquido sottoraffreddato fino alle condizioni 
d'ebollizione);  
                          
(calore di vaporizzazione di n k di miscela)
                                      ∆hr  = h8 - h2  
(calore per la vaporizzazione le della miscela);  
                                      ∆h6 = h9 - h8  
(calore per il surriscaldamento del vapo
Di conseguenza, la spesa totale di calore per 
                                      ∆h4 = h9 - h1  
Alle pressioni che caratterizzano norm
l'entalpia del liquido praticamente indipendente dalla pressione, dato che si possono 
considerare tali le isoterme. La stessa supposizione si può fare per le isoterme della zona 
del surriscaldato, senza errori rilevanti. Tuttavia le isoterme del vapore umido non 
possono mai essere considerate indipendenti dalla pressione, poichè la loro posizione 
varia notevolmente al crescere o al diminuire di questa. Sono infatti disponibili in 
letteratura diagrammi (h,ξ) dotati di "curve ausiliarie" che consentono la costruzione 
delle isoterme di vapore umido a determinati valori della pressione, in un campo di 
variazione di utilità pratica.  
 
L  
ratore di una macchina ad assorbimento per passare nel 
 
Il vapore che lascia il gene
condensatore contiene sempre una parte di sostanza assorbente che è evaporata assieme 
al refrigerante. Normalmente questo quantitativo è troppo grande per consentire il 
mantenimento di una temperatura d'evaporazione pressocchè costante. Di conseguenza, 
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nella maggioranza dei casi è indispensabile purificare questo vapore prima del suo 
ingresso nel condensatore.  
Prima di procedere alla descrizione del trattamento di purificazione, è indispensabile un 
chiarimento sull'uso dei termini "deflemmazione" e "rettificazione".  
Secondo l'uso tedesco, indicheremo col primo termine un classico processo di 
distillazione, cioè la condensazione frazionata del vapore su di una serie di piatti 
sovrapposti sui quali scorre il condensato ("flegma") dall'alto verso il basso; sui piatti 
superiori, ove regna la temperatura più bassa, si ha la condensazione del componente 
più volatile. Col secondo termine si indica la semplice condensazione del componente 
più volatile in uno scambiatore refrigerato.  
Il rettificatore è quindi un sistema di raffreddamento nel quale l'effetto cercato è 
ottenuto mediante una particolare conformazione. Così come mostra il diagramma (h,ξ) 
di figura 6, il vapore entra nel rettificatore allo stato del punto 5, e dopo la sottrazione di 
calore si ritrova allo stato del punto 10. Considerando la miscela nel suo insieme 
(vapore e liquido), le sue condizioni sono rappresentate dal punto R, che si trova 
sull'ordinata della concentrazione iniziale ξv. La quantità di calore sottratta è:  
                                             Qr = (h5 - hR)                                                      (18)  
Il punto 12 rappresenta lo stato del liquido condensato che gocciola verso il basso. 
Vapore rettificato e liquido condensato non sono necessariamente in equilibrio, perciò la 
retta congiungente i punti 10 e 12 generalmente non è un'isoterma. Possono infatti 
verificarsi i seguenti casi: 1) se il tempo di contatto tra il vapore prodotto ed il riflusso 
di liquido è sufficiente, si può avere una condensazione all'equilibrio, ed il rettificatore 
equivale ad uno stadio di equilibrio (piatto ideale) della colonna di distillazione; 2) se il 
condensato viene rimosso man mano che si forma (es. per effetto dell'inclinazione della 
serpentina di raffreddamento), può avvenire una condensazione differenziata; 3) se il 
raffreddamento è molto rapido, il trasferimento di massa tra liquido e vapore è 
trascurabile ed essi hanno all'incirca la stessa composizione. La retta 10-12 viene 
suddivisa dalla verticale per ξv nella proporzione:  
                                
1 1
10
2x massa di liquido allo stato
x massa di liquido allo stato
− =                               (19)            
 
Il calore di rettificazione indicato nell'equazione (18) corrisponde al vapore umido del 
punto R, e si riferisce quindi ad un quantitativo di vapore che non è 1 kg, bensì x kg. 
Dall'esame della figura si ricava facilmente :  
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12
12
v
vR
x ξ ξξ ξ
−= −                                                        (20)            
 
Dalla similitudine dei triangoli 5, 12, R e 9, 12, 10 deriva invece:  
 
                                       (h5 - hR) : x = (h9 - h10) : 1                                         (21) 
 
 Sostituendo la (20) nella (21) si ottiene infine: 
                                             
9 10 12
5 1
vR
R v
h
h 2
ξ ξ ξ
ξ ξ ξ
− −=− −                                           (22) 
e quindi: 
                                       
12
9 10 5
12
vR
R R
v
q h h h h ξ ξξ ξ
−= − = − −                                       (23) 
 
essendo qR la quantità di calore da sottrarre per rettificare 1 kg di vapore. L'entità di qR 
dipende naturalmente dalle proprietà termiche delle sostanze impiegate (e in particolare 
dalla posizione delle curve di ebollizione e di rugiada), tuttavia l'ordine di grandezza 
della concentrazione del punto 5 è un fattore molto importante. Se il vapore che giunge 
al rettificatore è povero di refrigerante, la concentrazione del punto 10 può essere 
raggiunta soltanto purificando notevoli quantità di vapore. Il punto 5 si sposta verso la 
sinistra del diagramma, e di conseguenza il punto 9 assume valori di entalpia molto 
maggiori. qR può raggiungere l'ordine di grandezza del calore di condensazione. Come 
appare evidente da queste brevissime considerazioni, il calore di rettificazione 
costituisce una delle limitazioni all'impiego di determinate coppie di sostanze 
nell'industria frigorigena.  
Supponendo noti i punti 5 (sulla curva di rugiada), 4 (secondo punto dell'isoterma) e 10 
(punto di fine rettificazione), il valore di qR dipende soltanto dalla conformazione del 
rettificatore, in particolare dalla disposizione in "equicorrente" o in "controcorrente", 
locuzioni che indicano semplicemente il senso di circolazione del liquido e del vapore.  
Con la disposizione in controcorrente, il liquido che abbandona il rettificatore si  
trova in contatto col vapore entrante, di concentrazione ξ5. In queste condizioni le due 
correnti potrebbero al limite trovarsi in equilibrio isotermo, essendo allora il punto 12 
coincidente col punto 4 e quindi: ξ12 = ξ4, t12 = t4 (caso 1 visto precedendentemente). 
Tale situazione si avrebbe solo nel caso di un rettificatore con una superficie di scambio 
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infinitamente grande. Riducendo qR si provocherebbe allora una diminuzione della 
purezza del vapore, poichè, essendo il punto 9 vincolato all'isoterma tra 4 e 5, si 
sposterebbe verso sinistra sulla curva di rugiada il punto 10. Con un raffreddamento più 
intenso il punto 10 si sposterebbe più a destra, fino ad un limite che non è dato, come si 
potrebbe supporre, dalla temperatura del fluido di raffreddamento: tale valore 
corrisponde infatti alla completa condensazione del vapore, cioè il rettificatore 
funzionerebbe come un ordinario condensatore (caso 3) anzichè come un refrigeratore 
intermedio che si limita a purificare il vapore fino alle condizioni del punto 10. Questa è 
certamente una condizione da evitare, limitando la superficie di scambio e la portata del 
fluido di raffreddamento. Come è facile desumere da considerazioni di tipo geometrico, 
a parità di condizioni di ingresso e di uscita del vapore (punti 4, 5 e 10), un rettificatore 
in controcorrente richiede una minore sottrazione di calore per ottenere lo stesso grado 
di purezza (la retta 12-5 è meno inclinata della 4-5 in tutti i casi in cui 12 ≠ 4).  
Il bilancio analitico del rettificatore deve tenere conto del fatto che il vapore in ingresso 
proviene dal generatore. Se mR è la quantità di vapore presente al punto R e nR è la 
quantità di liquido, si ha:  
mR + nR= 1                                                            (24)  
 
Differenziando la (24): 
                                               dmR = - dnR                                                                                 (25) 
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Una seconda equazione di bilancio si ottiene considerando che la quantità di sostanza 2 
presente nella soluzione ricca deve uguagliare quella presente nella soluzione povera e 
nel vapore formatosi:  
 
           ξmR ∗mR + ξnR ∗nR = ξ∗(mR + nR) = ξ                                         (26) 
 
Differenziando la (26) (tenendo presente che ξ è fissata dalla posizione del punto 5, ξmR 
da quella del punto 10):  
                          ξmR ڄdmR + ξnR ڄdnR + nR ڄdξnR = 0                                           (27)  
Dividendo per dmR:  
                          ξmR + ξnR ڄ(dnR/dmR) + nR ڄ(dξnR/dmR) = 0                               (28)  
e quindi: 
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nR nR mR
R R
d
dm n
ξ ξ ξ−=                                                                    (29) 
terza equazione di bilancio si ricava scrivendo l'espressione del calore QB, che è la 
spesa di calore per ottenere la generazione e la purificazione di una quantità V di 
vapore:  
dQB = V∗d(nR ∗hnR) + dQR + V∗hmR ∗dmR                                                                    (30)  
Dividendo per V e indicando con lettera minuscola le quantità relative all'unità di 
massa: 
             
B
B R
dQ q dm
V
=        (31)      e:        R R RdQ q dmV =        (32) 
Perciò la (30), riferita ad 1 kg di vapore, diventa:  
qB ∗dmR = nR ∗dhnR + hnR ∗dnR + (hmR + qR)∗dmR                                                     (33)  
e introducendo la (25):  
qB = nR ∗(dhnR/dmR) + hmR - hnR + qR                                                                             (34)  
Osservando che:  
                                   
nR nR nR
R nR R
dh dh d
dm d dm
ξ
ξ=                                                       (35)       
 
e servendosi della (29), la (34) diventa: 
 
qB = (hmR - hnR) - (ξmR -ξnR)∗(dhnR/dξnR) + qR                                                                       (36) 
 
 
 
 
Sostituendo l’indice nR con l’indice 4 (per ξnR = ξ4) e osservato che: 
 
                                             
4 13 4
4 4vR
h h dh
dξ ξ ξ
− = −−                                                       (35)       
 
Si trova: 
                                              qB = (h9 - h13)                                                              (36)  
      
Nel caso di un rettificatore in controcorrente puro, il valore di qB corrisponde quindi alla 
differenza di ordinate tra i punti 9 e 13, essendo il punto 13 l’intersezione tra la verticale 
per ξvR e la tangente alla curva d’ebollizione nel punto 4. 
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La deflemmazione 
Nonostante la presenza del rettificatore produca un miglioramento notevole del grado di 
purezza del vapore che si dirige al condensatore, per ottenere vapore praticamente puro 
della sostanza 2 è necessario introdurre nel generatore un altro elemento, detto 
deflemmatore.  
Lo scopo fisico del deflemmatore è quello di creare uno scambio di materia tra vapore e 
flegma, che è tanto più completo quanto più sono estese le superfici di contatto e quanto 
più è lunga la durata del contatto stesso. Nello stesso tempo è bene vi sia anche un 
efficace scambio di calore, favorito dalla turbolenza, in modo da approssimare il più 
possibile lo stato di equilibrio durante lo scambio di materia.  
Questi obiettivi possono essere raggiunti tramite l'impiego di diverse soluzioni pratiche, 
tuttavia le esigenze di economicità di realizzazione, accessibilità, possibilità di pulizia, 
trattamento di grandi portate, ecc. sono generalmente in contrasto con lo scopo fisico 
dell'apparecchio. Con l'intento di realizzare il miglior compromesso tra opposte 
esigenze è stato ideato un gran numero di deflemmatori di diversa conformazione, che si 
possono però suddividere in due grandi categorie, corrispondenti a due diverse 
concezioni: si tratta delle colonne "a piatti" e "a riempimento".  
Le prime, come indica il nome stesso, sono colonne composte da più stadi di 
deflemmazione, in ciascuno dei quali si cerca di realizzare il contatto più esteso e di più 
lunga durata possibile tra il vapore che sale e il liquido che scorre verso il basso. Nelle 
seconde si cerca di ottenere uno scambio completo in controcorrente tramite torri 
riempite di coni, anelli o altri corpi a superficie estesa, la cui forma e le cui dimensioni 
variano a seconda delle portate in gioco e del diametro della torre. Anche queste ultime 
possono essere studiate da un punto di vista teorico come le precedenti, introducendo il 
concetto di "altezza equivalente" di materiale di riempimento che corrisponde, in 
termini di condizioni di ingresso e di uscita, ad uno stadio della colonna a piatti.  
Le colonne a piatti si suddividono convenzionalmente in "colonne di arricchimento" e 
"colonne di esaurimento". Le prime sono quelle nelle quali l’alimentazione del 
ribollitore (generalmente liquido saturo o sottoraffreddato) si trova al di sotto di tutti i 
piatti; le seconde sono quelle in cui essa si trova al di sopra (ma sempre prima del 
rettificatore). Una colonna completa è una colonna costituita dalla sovrapposizione dei 
due tipi sopra citati; la sezione intermedia in cui si ha l'ingresso dell'alimentazione (che 
può essere anche bifasica o con vapore surriscaldato) è detta "sezione di carica".  
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In fig. 7 è schematizzata una colonna a piatti. Una tale disposizione fa sì che il vapore 
che sale (per effetto della differenza tra la pressione di sviluppo dei vapori in caldaia e 
la pressione al rettificatore) si arricchisca man mano in sostanza 2 (la più volatile),  
mentre il liquido si arricchisce in sostanza 1 man mano che discende la colonna. Il 
vapore ascendente è esposto al contatto col liquido di uno stadio prima di passare allo 
stadio successivo. Una certa quantità di particelle della sostanza 1 viene eliminata dal 
vapore e di conseguenza aumenta il volume del liquido, che viene evacuato per gravità 
verso lo stadio sottostante.  
Il numero di piatti teorico di una colonna di distillazione si può calcolare agevolmente 
sotto precise ipotesi semplificative col metodo grafico di McCabe e Thiele, che utilizza 
il diagramma x-y (concentrazione della fase liquida-concentrazione della fase vapore).  
Le ipotesi sono:  
1) equilibrio in ciascuno stadio ("stadio teorico");  
2) adiabaticità della colonna per quanto riguarda dispersioni od entrate di calore;  
3) riflusso dal rettificatore al suo punto di bolla;  
4) entalpia molare di vaporizzazione costante per qualsiasi stato ("regola di Trouton") e 
assenza di entalpia di miscelamento; i flussi di liquido e vapore lungo la colonna si 
mantengono molarmente costanti: fintantochè si ammette quest'ipotesi conviene quindi 
adottare le unità molari;  
5) calori sensibili molari dei componenti quasi uguali fra loro; l'eventuale differenza sia 
trascurabile rispetto a quella dei calori latenti (si trascura con ciò il calore 
corrispondente alle differenze di temperatura fra la testa ed il fondo della colonna).  
Come si vedrà , l'ipotesi 1 sarà messa in discussione con l'introduzione del concetto di 
"efficienza del piatto"; l'ipotesi 2 deve invece cadere ove si consideri la non-adiabaticità 
della colonna (dovuta ad esempio alla presenza del rettificatore in testa); l'utilizzo del 
diagramma entalpico al posto del diagramma delle concentrazioni permette di prendere 
in considerazione sistemi ad entalpia variabile e quindi di rimuovere l’ipotesi 4. Sul 
diagramma (vedi figura 8) vengono tracciate la curva di saturazione della miscela (alla 
pressione del ribollitore) e la curva y = x. Partendo dalle condizioni estreme (la 
concentrazione del distillato per una colonna di arricchimento o la concentrazione del 
liquido residuo per una colonna di esaurimento), che giacciono sulla retta y = x 
(trattandosi di un’unica fase), cui si aggiungono condizioni dell’alimentazione 
intermedia per una colonna completa, si tracciano le cosiddette "rette di esercizio", di 
pendenza pari al rapporto (costante) tra il quantitativo di liquido che defluisce verso il 
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basso ed il quantitativo di vapore che sale. Esse riportano le condizioni operative fra 
stadio e stadio; per questo sono dette talvolta "rette di sezione". I punti di una linea di 
esercizio sono privi di significato fisico, ma rappresentano solo la situazione 
geometrica, avendo come coordinate le concentrazioni delle fasi che non verranno più a 
contatto (vapore proveniente dallo stadio sottostante e liquido che vi si dirige). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
In condizioni di equilibrio la quantità di materia che giunge ad uno stadio non può 
differire da quella che lo abbandona. Se V è la quantità di vapore e L è la quantità di 
liquido, siano (Vb + La) e (Va + Lb) rispettivamente la portata in massa totale in ingresso 
e quella in uscita. Per quanto detto deve essere:  
                                                       Vb + La = Va + Lb                                                             (39) 
 
cioè:  
                                                       Va - La = Vb - Lb                                                               (40) 
 
Indicando con Vp il vapore che lascia la colonna dopo l'ultimo stadio e applicando la 
(41) per esempio ad una colonna di arricchimento, appare evidente che la costante non 
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può che essere proprio il valore di Vp. Scrivendo poi il bilancio di massa per il solo 
componente più volatile, si ha, analogamente alla (39):  
 
                                   Vb∗ξvb + La∗ξla = Va∗ξva + Lb∗ξlb                                        (41) 
Indicando con Vp il vapore che lascia la colonna dopo l'ultimo stadio e applicando la 
(41) per esempio ad una colonna di arricchimento, appare evidente che la costante non 
può che essere proprio il valore di Vp. Scrivendo poi il bilancio di massa per il solo 
componente più volatile, si ha, analogamente alla (39):  
 
                                     Vb∗ξvb + La∗ξla = Va∗ξva + Lb∗ξlb                                          (42) 
 
che può anche essere scritta:  
                                  Vaڄξva - Laڄξla = Vbڄξvb - Lbڄξlb = costante'                          (43)  
Con un ragionamento analogo al precedente, si trova che tale costante è pari a Vpڄξvp. 
Una terza equazione di bilancio tiene conto delle quantità di calore scambiate:  
                                 Vb ڄhvb + La = Va ڄhva + Lb ڄhlb                                                                        (44) 
e quindi:  
                                Vn ڄhvn - Lnڄhln = costante''                                                          (45) 
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La determinazione di quest'ultima costante differisce concettualmente dai due casi 
precedenti, poichè si deve tenere conto del calore QR (riferito alla quantità di vapore Vp) 
asportato dal rettificatore in testa alla colonna. In condizioni di equilibrio si ha infatti:  
                            Vn ڄhvn - Ln ڄhln = Vp ڄhvp + QR = costante''                              (46)  
Volendo fare nuovamente riferimento ad 1 kg di vapore saturo secco, siano:  
Lm
Vp
=              ,         Vn Vp=          e:     
R
R
Qq
Vp
=                                                (35)       
 
Dalle (41), (43) e (46) si ricavano allora le: 
                                                     n - m = 1                                                    (47) 
                                                     n⋅ξv - m⋅ξl = ξvp                                                    (48) 
                                                     n⋅hv - m⋅hl = hvp + qR                                          (49) 
 
ove l'indice vp si riferisce all'ultima sezione della colonna, compreso il rettificatore. 
Per le ipotesi assunte L e V sono costanti lungo tutta la colonna, perciò m ed n sono 
costanti.Nel diagramma delle concentrazioni y(x), la (48) è quindi una retta ed è 
individuata dall'intersezione ξ = concentrazione del distillato = ξvp con la diagonale y = 
x e dalla pendenza 0 ≤ m ≤ 1. Un'equazione del tutto analoga si può scrivere per una 
colonna di esaurimento, solo che in tal caso l'intersezione con la diagonale viene 
determinata dalla concentrazione del liquido residuo e la pendenza è 1 ≤ m' ≤ ∞ (vedi 
figure 9 e 10 rispettivamente).  
I casi limite m = 0 e m'= ∞ indicano che il sistema multiplo è ridotto ad un solo stadio. I 
casi limite m = m' = 1 indicano che si opera a rapporti di riflusso infiniti (il rapporto di 
riflusso è il rapporto fra le quantità di liquido di ritorno e la quantità di prodotto utile); il 
numero di stadi richiesto è minimo. 
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La (49) non viene per ora presa in considerazione perché, come detto, il metodo 
illustrato prescinde da considerazioni energetiche e non tiene conto dell'asportazione di 
calore ad opera del rettificatore. Per collegare le condizioni operative con le condizioni 
di equilibrio ci si serve della concentrazione, che è la variabile in comune. Si consideri 
ad esempio la concentrazione del vapore che si sviluppa dal piatto n-esimo: essa è in 
equilibrio con la concentrazione del liquido che abbandona detto piatto, e che a sua 
volta è in equilibrio con la concentrazione del vapore che sale dal piatto inferiore. 
Trovata così la maniera di collegare la situazione n con la situazione n+1, si può pensare 
di percorrere il sistema da un'estremità all'altra, passando da un punto d'equilibrio ad un 
punto operativo e poi da quest'ultimo al successivo punto d'equilibrio. Ciascun 
"gradino" del diagramma corrisponde ad uno stadio o piatto ideale. Nella figura 10 il 
primo gradino è quello che corrisponde al ribollitore, ove il processo di vaporizzazione 
è totale e il comportamento è quello di un piatto teorico anche nelle condizioni reali. 
Come si può vedere dalle figure, se si volessero percorrere interamente le rette di 
esercizio, ne risulterebbe un numero di stadi N = ∞. Dovendo progettare una colonna 
reale, ci si arresta quando l'aumento di un'unità sul numero di stadi non produce 
apprezzabili variazioni della concentrazione del distillato. 
Naturalmente il numero di stadi ideali va corretto per ottenere il numero di stadi reali; a 
tal scopo si definisce efficienza dei piatti (secondo Murphree) la grandezza: 
 
                                                         
1
*
1
n n
n n
y yE
y y
−
−
−= −                                                (50)       
Ove yn* è la concentrazione del vapore in equilibrio col liquido che abbandona il piatto 
nesimo, e yn e yn-1 sono le concentrazioni reali del vapore che lascia rispettivamente il 
piatto nesimo ed il piatto (n-1)-esimo. Ipotizzando un'efficienza di Murphree pari a 0.5 
si può procedere ad una rappresentazione grafica approssimata (vedi figura 11), 
servendosi di una "curva di pseudo-equilibrio" che si ottiene dividendo a metà ciascun 
segmento verticale della spezzata tra le due curve, escluso il primo, che come si è detto 
viene considerato sempre ideale. Il numero di stadi che così si ottiene non è però 
generalmente lo stesso che si calcola dividendo il numero teorico per la stessa 
efficienza. Un altro metodo per calcolare l'efficienza è la formula semi-empirica di 
Bakowski: 
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1
1
3,71
' '
ocE K M
h Tρ
=
+       
                                               (51)   
 ove: 
K = rapporto di equilibrio liquido-vapore (y*/x) 
M = peso molecolare [gm/mole] 
ρ'l = densità del liquido [g/cm3] 
h' = profondità effettiva del liquido o altezza dello stramazzo per piatti forati 
       o a valvole [cm] 
T = temperatura [K] 
Si veda ora come si costruisce la rappresentazione del processo sul diagramma (h,ξ). 
Essa è più completa (si basa anche su considerazioni energetiche) e permette di 
rimuovere l'ipotesi 4 prima enunciata. 
Dalle (47) e (48): 
  
          
1
1
vp
v
n
ξ ξ
ξ ξ
−= −                    (51)        ,         1
vp v
v
m
ξ ξ
ξ ξ
−= −                    (52)       
che sostituite nella (49), danno: 
                                            (1
1
vp v
vp R v
v
h q h h h )1ξ ξξ ξ
−+ = + −−                                  (54)       
L’equazione (54) regola il processo di variazione della concentrazione delle fasi liquida 
e vapore nella colonna di distillazione. Per illustrarne la sua rappresentazione grafica si 
prenda in esame la figura 12: su un diagramma (h,ξ) si congiungano due punti 
qualunque L e V scelti con l’unica condizione che il primo appartenga alla curva di 
ebollizione ed il secondo a quella di rugiada. Si prolunghi poi tale retta fino ad 
incontrare l’ordinata per ξvp: con l’orizzontale per L si formano così due triangoli simili 
P, L, B e V, L, A. Essi forniscono la relazione: 
 
                                                 
1
1 1
V v
vp
h hLV
LP hp h
1ξ ξ
ξ ξ
− −= =− −                                        (55)       
Se alla distanza LV, non vincolata ad alcuna isoterma, si attribuisce il valore unitario, si 
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trova: 
                                                
1
1
vp
v
LP n
ξ ξ
ξ ξ
−= = −                                                     (56)      
e: 
                                               (11
1
vp
V
v
hp h h h )1ξ ξξ ξ
−= + −−                                       (57) 
 che non è altro che la (54). Si ha inoltre: 
                                               (1 1
1
vp
V
v
PB h h )ξ ξξ ξ
−= −−                                               (58) 
La figura 12 dà allora una semplice rappresentazione grafica della (55): si tratta di un 
fascio di rette che ha per polo il punto P, dato che la (57) si può scrivere per ogni 
sezione della colonna e che a primo membro si ha sempre il valore hp = PC. Il fatto che 
in ogni sezione della colonna il liquido sia in uno stato facente parte della curva 
d'ebollizione e il vapore in uno stato facente parte della curva di rugiada, non vincola 
assolutamente i due punti a giacere sulla stessa isoterma. Può perfino prodursi il caso in 
cui L o V o entrambi non si spostino affatto sulla corrispondente curva di saturazione: il 
vapore ascendente potrebbe essere umido (a causa di una cattiva conformazione dei 
piatti, che dà luogo a schizzi o schiuma), o al contrario surriscaldato, in presenza di 
liquido sottoraffreddato. In particolare si può avere alimentazione della colonna 
(soluzione "ricca") con liquido sottoraffreddato proveniente dall'assorbitore; la "retta 
entalpica di esercizio" del primo stadio è comunque la congiungente del punto 
rappresentativo dell'alimentazione col polo P. 
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 Per quanto riguarda la posizione del polo P, si osservi quanto segue: il vapore che lascia 
uno stadio non può essere arricchito in sostanza 2 più di quanto ne sia fornito il liquido 
in ingresso; di conseguenza la concentrazione di questo vapore non può superare quella 
del vapore umido. Ciò corrisponde, con riferimento alla figura 13, alla condizione: ξv < 
ξc. L'intersezione fra l'ordinata per ξvp e l'isoterma per il punto finale del vapore 
purificato rappresenta perciò un limite inferiore per il punto P, e l'inclinazione delle 
rette che descrivono il processo di deflemmazione è sempre superiore a quella delle 
isoterme del vapore umido, qualunque sia il numero di stadi della colonna. La distanza 
tra P e 10 fissa il calore di rettificazione qR, cioè il valore minimo del calore da sottrarre 
per purificare il vapore fino a ξvp. Con riferimento alla figura 14, si può osservare che 
la richiesta di una concentrazione più bassa del liquido residuo ha come conseguenza 
una variazione del valore di qR, positiva nel caso di figura, ma in generale dipendente 
dall'inclinazione delle isoterme. Il polo P va comunque fissato ad un valore di entalpia 
maggiore del più alto valore delle entalpie dei punti d'intersezione con l'ordinata per 
ξvp. Per esprimere analiticamente le quantità di calore scambiate consideriamo il 
sistema costituito dalla colonna completa. Sia LA il quantitativo di soluzione "ricca" in 
ingresso (che supporremo nello stato di liquido sottoraffreddato), L8 quello della 
soluzione "povera" in uscita e Vp quello di vapore depurato.  
Si ha quindi: 
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                                                         LA = L8 + Vp                                                                   (59) 
e per la sostanza 2: 
                                                LA⋅ξA = L8⋅ξ8 + Vp⋅ξvp                                                          (60) 
 
In rapporto ad 1 kg di vapore poniamo: 
                                         
A
A
p
L n
V
=                    e:                     8 8
p
L n
V
=                  
Dalle (59) e (60): 
                                   
8
8
vp
A
A
n
ξ ξ
ξ ξ
−= −      (61)     e:    
8
8
vp
A
A
n
ξ ξ
ξ ξ
−= −                         (62)      
Il bilancio termico fornisce: 
                                               QB + LA⋅hA = Vp⋅h10 + L8⋅h8 + QR                                   (63) 
che rapportando ad 1 kg diventa: 
                                                 qB + nA⋅hA = h10 + n8⋅h8 + qR                                           (64) 
che in base alle (61) e (62) si può scrivere: 
                                    ( ) ( )810 8 8
8
vp
B A
A
q h h h h qR
ξ ξ
ξ ξ
−= − + − +−                            (57) 
Da semplici considerazioni geometriche (vedi figura 15) si desume che il calore qB è 
misurato sul diagramma dalla distanza PB. 
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 Come si può vedere ancora nella figura 15, supponendo che la retta tra L8 e V 
rappresenti l'isoterma del vapore umido, si può individuare il polo Pmin sul 
prolungamento di tale retta. Per le considerazioni fatte questo polo si trova troppo in 
basso per una realizzazione pratica (richiederebbe una superficie di scambio infinita) e 
si deve quindi prendere in considerazione un polo P la cui ordinata si può determinare 
come segue: la soluzione liquida nello stato L0 lascia lo stadio inferiore di 
deflemmazione e defluisce nel ribollitore. Se la soluzione contenuta nel ribollitore è in 
quantità molto superiore a questo liquido che affluisce, si può ragionevolmente supporre 
che il punto V rappresenti lo stato del vapore che entra nel deflemmatore, e quindi la 
retta congiungente L0 e V (corrispondente al primo stadio di deflemmazione) individua 
il polo "pratico" P. Considerando ancora l'equilibrio tra il liquido che defluisce da uno 
stadio ed il vapore che vi affluisce, si possono determinare tutti i successivi stadi di 
deflemmazione: l'isoterma per un punto Li individua sulla curva di rugiada un punto 
Vi+1 per il quale si può condurre la congiungente con P, il cui prolungamento incontra 
la curva d'ebollizione in Li+1, e così via fino a quando il punto Vj ha una concentrazione 
sufficientemente elevata. Lo stesso procedimento si adotta per le colonne di 
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esaurimento, ma in questo caso la quantità di liquido residuo Lp gioca il ruolo che nel 
caso precedente aveva la quantità di vapore Vp. Si definiscano: 
                                       D
p
Ln
L
=      ,   D Vm Lp=    e:   
B
CD
p
Qq
L
=  
Per la colonna di esaurimento il riferimento è la curva d'ebollizione e non più quella di 
rugiada; per ogni sezione della colonna si possono scrivere le equazioni analoghe alle 
(47) e (48): 
                                                           nD - mD = 1                                                        (66) 
                                                      nD⋅ξl - mD⋅ξv = ξlp                                                            (67) 
da cui: 
                   
1
v l
D
v
n p
ξ ξ
ξ ξ
−= −            (68)      e:     
1
1
lp
D
v
m
ξ ξ
ξ ξ
−= −            (69)     
e in analogia con la (49): 
                                         nD⋅hl - mD⋅hv = hlp + qBD                                                 (70) 
 
 
 
Introducendo le (68) e (69) nella (70): 
                                          
( 1
1
v lp
lp BD v v
v
h q h h h )ξ ξξ ξ
−− = + −−                       
(71) 
Il calore qBD è rappresentato sul 
diagramma dalla distanza PD-Lp 
(figura 16). 
Con ragionamento del tutto analogo al 
precedente si osserva come la 
concentrazione della soluzione che 
abbandona lo stadio più basso (punto 
Lvp di figura 16) sia in equilibrio col 
vapore uscente dallo stesso stadio, che 
è quindi individuato dall'intersezione 
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dell'isoterma per Lvp con la linea di rugiada. La retta di esercizio di questo primo stadio 
deve perciò congiungere il punto che rappresenta questo vapore col polo PD. Questo 
polo sta sempre al di sotto, nel caso reale , di un polo teorico Pmax da determinarsi 
all'intersezione della verticale per ξlp con l'isoterma passante per il punto A 
d'alimentazione. Quest'ultimo può anche trovarsi al di sotto della linea 
d'ebollizione (o al di sopra di quella di rugiada), e in tal caso la retta in questione 
diventa l'isoterma il cui prolungamento passa per A (la (71) esprime per l'appunto 
l'allineamento di P, A e dell'estremo dell'isoterma che si trova sulla curva di rugiada). 
Le rette di esercizio sono ora le PVj, (vedi figura 17) e ogni successivo punto Vi+1 è 
determinato sulla curva di rugiada dal prolungamento della congiungente Pmax col 
punto della curva d'ebollizione individuato dall'isoterma per il punto Vi. Per quanto 
riguarda il processo complessivo (colonna completa) esso consiste nel suddividere la 
miscela A nei due prodotti (vapore distillato e liquido residuo) facendo intervenire gli 
effetti termici qR e qBD (processo non adiabatico). Si riscrivano la (49) e la (70) (da cui 
derivano la (54) e la (71)), che esprimono il legame tra le concentrazioni in una 
qualunque sezione di una colonna rispettivamente di arricchimento e di esaurimento 
(vedi figura 18): 
                                            V⋅hv - L⋅hl = Vp⋅(hvp + qR)                                  (49') 
                                            L'⋅hl - V'⋅hv = Lp⋅(hlp - qBD)                                 (70') 
 
Sostituiamo in entrambe le equazioni i valori che le grandezze assumono nel punto A: 
V⋅hvA - L⋅hlA = Vp⋅(hvp + qR) (72) 
L’⋅hlA - V’⋅hvA = Lp⋅(hlp - qBD) (73) 
L’alimentazione A all’entrata in colonna si mette in equilibrio alle condizioni di 
temperatura 
e di pressione nella zona di espansione. Essa può quindi subire trasformazioni più o 
meno 
intense, con il risultato di suddividersi in due frazioni: una vapore ϕ⋅A = (V - V'), la 
quale si aggiunge al flusso V' proveniente dal piatto N' dell'esaurimento; una liquida  
(1 - ϕ)⋅A = (L' - L), la quale si aggiunge al flusso liquido del piatto N per alimentare il 
piatto N'. Sommando membro a membro la (72) e la (73) si ottiene: 
                      (V - V')⋅hvA + (L' - L)⋅hlA = Vp⋅(hvp + qR) + Lp⋅(hlp - qBD)                  (74) 
e servendosi del semplice bilancio termico: 
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                                            JA = ϕ⋅hvA + (1 - ϕ)⋅hlA                                                 (75) 
secondo cui l'entalpia di una mole1 di alimentazione si suddivide tra le fasi, si ricava: 
                                  JA⋅A = Vp⋅(hvp + qR) + Lp⋅(hlp - qBD)                             (76) 
Dal bilancio globale della colonna si ricavano le: 
                                              A = Vp + Lp                                                                    (77) 
                                     A⋅ξA = Vp⋅ξvp + Lp⋅ξlp                                                            (78) 
che sostituite nella (76) danno: 
                               
( ) ( )vp R A A lp BD
vp A A lp
h q J J h q
ξ ξ ξ ξ
+ − − +=− −                                 (79) 
Come illustra la figura 19 i punti PD, P e A sono allineati; la retta (79) coincide quindi 
con la L8-V di figura 15 e con la PD-VA di figura 16, ed è detta "retta entalpica di 
alimentazione". 
Il numero di rette PLj o PVj dà il numero di stadi teorici della colonna. Tale numero fa 
riferimento ad uno scambio totale di materia per una durata di tempo infinita.  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
__________________________________________________________________________________________________________ 
 
1Poichè questa parte della trattazione non è vincolata all'ipotesi 4, le unità molari possono essere sostituite 
da quelle ponderali. 
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Poiché, nella realtà, non si realizza mai lo scambio totale e i tempi a disposizione sono 
finiti, a questo numero deve essere apportata una correzione. 
L'influenza delle differenti soluzioni costruttive è molto variabile: l'efficienza che si può 
prevedere (secondo le definizioni viste precedentemente) oscilla tra il 25 ed il 75 %. 
Il diametro della colonna si determina in modo che la velocità dei vapori tra un piatto e 
l'altro non superi il 60-70 % della velocità ammissibile: 
                                                    max
l
v
V c ρρ=                                              (80) 
ove ρl e ρv sono le densità del liquido e del vapore, e c è un coefficiente che vale 0.05 
per una distanza fra i piatti di 0.5 m e aumenta all'aumentare di questa. 
 
 
Come ultima fase del progetto di una colonna si deve infine procedere alla verifica a 
flooding, cioè a ingolfamento. Possono infatti verificarsi due condizioni che 
pregiudicano pesantemente le prestazioni di una colonna di distillazione: una portata di 
vapore troppo alta che impedisce al liquido di discendere trascinandolo con sè verso 
l'alto ("entrainment flooding"), oppure una portata eccessiva di liquido che impedisce al 
vapore di risalire ("down flow flooding"). Tale verifica viene condotta controllando che 
la velocità netta del vapore2 sia inferiore a quella detta "di flooding", determinata 
utilizzando alcuni parametri semi-empirici. Per le colonne di diametro inferiore ai 60 
113 
 
cm circa, risulta generalmente più economico l'impiego di colonne a riempimento, a 
meno che non sia richiesto un riempimento in lega metallica. Il sistema a corpi di 
riempimento è un sistema continuo perfetto, ove le variazioni di concentrazione da 
sezione a sezione sono differenziali. Come già accennato si può comunque stabilire 
un'equivalenza col sistema a stadi definendo come "H.E.T.P. = altezza equivalente del 
piatto teorico" l'altezza dello strato di corpi di riempimento tale per cui il vapore in 
uscita dalla sezione superiore dello strato ed il liquido in uscita dalla sezione inferiore 
dello strato hanno le composizioni di saturazione. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
______________________________________________________________________ 
2La velocità netta è quella che si riferisce all'area netta della colonna, cioè l'area della sezione totale cui 
viene sottratta l'area del discendente, che per piatti a mezzaluna è la parte non occupata dal piatto, 
attraverso la quale il liquido può defluire liberamente. 
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3.3 Aspetti Termodinamici e Trasformazioni di stato rilevanti nelle macchine 
ad assorbimento 
Riprendendo quanto osservato nel primo paragrafo, si può osservare che in una 
macchina ad assorbimento il condensatore e l'evaporatore sono interessati da uno 
scambio termico in cambiamento di fase che potrebbe essere vantaggiosamente 
effettuato con scambiatori di elevata efficienza come gli scambiatori compatti a piastre, 
sia nel caso che il fluido esterno di raffreddamento sia acqua oppure aria. Quest'ultimo 
caso è di grande importanza per l'evaporatore, ove la necessità di superfici estese 
potrebbe essere ben soddisfatta dall'impiego di scambiatori compatti. E' importante 
osservare che, specialmente per quanto riguarda le apparecchiature interessate da 
scambi termici in cambiamento di fase, quando la macchina funziona in regolazione 
(con minor calore fornito in caldaia), la portata è inferiore a quella nominale, e in uno 
scambiatore di tipo tradizionale il fluido si può distribuire in modo disuniforme sulle 
superfici, pregiudicando l'efficacia dello scambio termico. Il fenomeno è certamente di 
proporzioni minori in uno scambiatore compatto, ove le sezioni di passaggio sono molto 
ridotte. Un effetto negativo (la notevole diminuzione del coefficiente globale di 
scambio) si ha anche quando il fluido è in moto laminare, poichè lo strato a ridosso 
della parete si può considerare "fermo", mentre soltanto il fluido che occupa la parte 
centrale del condotto defluisce a velocità più consistente. Anche in questo caso si 
trarrebbe vantaggio dall'impiego di uno scambiatore compatto a piastre. La diminuzione 
di portata, inoltre, influisce pesantemente sull'efficienza della colonna di distillazione 
che sta in testa al generatore: i due fluidi in controcorrente, il liquido discendente ed il 
vapore distillato in moto verso l'alto, seguono "percorsi preferenziali" caratterizzati da 
minori cadute di pressione, e si riducono fortemente sia la superficie che il tempo di 
contatto, pregiudicando lo scambio termico e lo scambio di massa. Un problema di 
analoga natura si presenta durante il transitorio di avviamento: il primo vapore prodotto 
non incontra liquido discendente, poichè i piatti della colonna si svuotano durante il 
fermo della macchina. La colonna è allora del tutto inefficace fino al momento in cui 
non si è prodotto un quantitativo sufficiente di soluzione "ricca" in discesa e, 
soprattutto, di sostanza assorbente allo stato liquido proveniente dal rettificatore. Il 
vapore di refrigerante trascina quindi con sè ingenti quantitativi di sostanza assorbente, 
ed il COP è fortemente ridotto rispetto alle condizioni di regime. Un'attenzione 
particolare merita, come accennato all'inizio del capitolo, il disegno del rettificatore: si 
tratta generalmente di una serpentina, percorsa dalla soluzione "ricca", sulla quale 
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condensa il componente meno volatile. Perchè sia garantita l'elevata purezza del vapore 
in uscita, tale serpentina risulta normalmente di notevole sviluppo longitudinale, e viene 
avvolta generalmente in più spire concentriche per evitare un eccessivo ingombro. 
Bisogna allora fare attenzione al percorso del vapore, che deve lambire tutte le spire e 
possibilmente attorno alla circonferenza completa del tubo. Lo scopo si può raggiungere 
disponendo opportuni setti tra le spire interne e quelle più esterne. Conviene inoltre che 
l'ultimo passaggio del vapore avvenga in corrispondenza della parte più fredda della 
serpentina. Si possono adottare altri accorgimenti per aumentare il tempo di permanenza 
del vapore nel rettificatore e per favorire la condensazione dell’acqua, come 
l’inserimento di materiale di riempimento o di reti metalliche. Per quanto riguarda 
l'assorbitore, l'obbiettivo, com'è noto, è quello di realizzare uno scambio sia di massa 
che di calore il più completo possibile. Anche per l'assorbitore l'utilizzo di uno 
scambiatore di tipo compatto può essere una buona soluzione per un incremento delle 
prestazioni, ma in questo caso si deve procedere ad accurate verifiche sul tempo di 
contatto fra soluzione "povera" e refrigerante quasi puro all'interno del componente e, 
soprattutto, sull'esistenza di un efficace rimescolamento dei fluidi, che incrementi la 
superficie utile per lo scambio di massa. Quest'ultimo aspetto è particolarmente critico, 
dato che lo spessore del film liquido all'interno del componente è in media inferiore alla 
distanza fra le piastre, ed il vapore potrebbe seguire "percorsi preferenziali". Lo 
scambiatore delle soluzioni è uno scambiatore liquido-liquido, che oltre tutto ha il 
vantaggio di avere a disposizione discreti salti di pressione, perciò l'adozione di una 
tipologia compatta si presenta, per questo componente, come una soluzione semplice ed 
efficace. Il ricorso a scambiatori a piastre può significare, inoltre, un netto guadagno in 
termini di compattezza di tutti i dispositivi, oltre alla riduzione di salto fra i livelli 
termici dei fluidi coinvolti negli scambi, derivanti da una più alta efficienza degli 
scambi termici. In particolare per lo scambiatore delle soluzioni e per il 
sottoraffreddatore il ricorso a tali apparecchiature implica un discreto miglioramento in 
termini di COP. 
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Capitolo  4 
 
Bilanci energetici 
4.1 Indicazioni generali 
Prima di procedere alla scrittura del bilancio energetico complessivo, conviene 
esprimere analiticamente un parametro di uso comune nel campo delle macchine ad 
assorbimento, al quale si è già accennato: il fattore di ricircolazione. 
Consideriamo il generatore nel suo complesso, compresi deflemmatore e rettificatore 
(figura 1); per esso si può scrivere il bilancio: 
                                               L⋅ξr = (L - V)⋅ξp + V⋅ξv                                             (1) 
Per riferirsi ad 1 kg di vapore saturo secco si devono dividere ambo i membri per V. Si 
ottiene: 
                                                          
v p
r p
Lf
V
ξ ξ
ξ ξ
−= = −                                              (2) 
che rappresenta la quantità di soluzione "ricca" proveniente dall'assorbitore, introdotta 
nel generatore tramite la pompa della soluzione. Può essere utile ricavare anche 
l'espressione: 
                                                 1 v r
r p
L Vf
V
ξ ξ
ξ ξ
−−− = = −                                            (3) 
che rappresenta invece la quantità di soluzione "povera" che ritorna all'assorbitore. 
L'espressione ξr - ξp è la già citata ampiezza di degasaggio. Il fattore f cresce al 
diminuire dell'ampiezza di degasaggio ed è sempre maggiore di 1. In caso contrario, 
infatti, si avrebbe ξv < ξr, cioè non soltanto tutto il refrigerante liquido presente nel 
ribollitore si dovrebbe trasformare in vapore, ma una parte di solvente non potrebbe più 
ritornare all'assorbitore, impedendo la funzione fondamentale di assorbimento dei 
vapori provenienti dall'evaporatore. 
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4.2 Bilancio energetico globale 
Siano: 
Qg = calore di vaporizzazione al generatore [kW] 
Q0 = effetto frigorifero utile all’evaporatore [kW] 
Qp = lavoro della pompa della soluzione [kW] 
le quantità entranti nel sistema, e: 
Qc = calore di condensazione [kW] 
Qa = calore d'assorbimento [kW] 
le quantità uscenti. Il bilancio si scrive allora: 
                                             Qg + Q0 + Qp = Qc + Qa                                                   (4) 
Molto spesso il lavoro Qp è trascurabile rispetto alle altre grandezze, e la (4) si riduce 
alla: 
                                               Qg + Q0 = Qc + Qa                                                          (5) 
Se le quantità si riferiscono a V kg di vapore, basta dividere ambo i membri per V per 
ottenere l'equazione riferita ad 1 kg: 
                                               qg + q0 = qc + qa                                                              (6) 
La (6) considera la macchina ad assorbimento nel suo complesso; per scrivere i bilanci 
energetici dei singoli apparecchi, bisogna analizzare gli scambi che avvengono in 
ciascuno di essi. 
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 4.3 Efficienza delle macchine ad assorbiemnto 
L'efficienza (C.O.P.) delle macchine ad assorbimento è stata già definita. Con i simboli 
attuali: 
                                                     
0. . .
g
qC O P
q
=                  (7) 
trascurando il lavoro della pompa. Se questo invece non è trascurabile: 
                                                   
0
0
. . .
g
qC O P
q q
= +             (8) 
Per macchine a fiamma diretta, se si vuole riferire l'efficienza al potere calorifico del 
combustibile, bisogna moltiplicare per il rendimento del generatore ηg, ottenendo così il 
P.E.R.("Primary Energy Ratio"): 
                                              
0. . . g
g
q qP E R
q
η= =  0
Hi           (9) 
Ove Hi è il potere calorifico inferiore del combustibile. 
 
4.4 Il bilancio energetico al generatore 
Si hanno le seguenti grandezze d’ingresso: 
                                   qg [kJ/kg] = calore di vaporizzazione 
                                   f⋅h1 [kJ/kg] = contenuto entalpico della soluzione "ricca" 
e le seguenti grandezze d’uscita: 
                                        (f - 1)⋅h2 [kJ/kg] = contenuto entalpico della soluzione"povera" 
                                   h5 [kJ/kg] = entalpia di 1 kg di vapore prodotto 
(vedi figura 2). Deve perciò essere: 
                                    qg + f⋅h1 = (f - 1)⋅h2 + h5                                                          (10) 
e quindi: 
                                    qg = (h5 - h2) + f⋅(h2 - h1)                                              (11) 
Il lavoro della pompa è dato da: 
                                    qp = f⋅(h1 - h4)                                                               (12) 
e perciò la spesa energetica totale al generatore si può scrivere: 
                                   qw = qg + qp = (h5 - h2) + f⋅(h2 - h4)                               (13) 
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4.5 Il bilancio energetico all’assorbitore 
Si hanno le seguenti grandezze d'ingresso: 
                                 h8 [kJ/kg] = entalpia di 1 kg di vapore proveniente 
dall'evaporatore 
                                      (f - 1)⋅h3 [kJ/kg] = contenuto entalpico della soluzione "povera" 
e le seguenti grandezze d'uscita: 
                                 f⋅h4 [kJ/kg] = contenuto entalpico della soluzione "ricca" 
qa [kJ/kg] = calore d'assorbimento (vedi figura 3). Deve perciò essere: 
                                 h8 + (f - 1)⋅h3 = f⋅h4 + qa                                                             (14) 
e quindi il calore da sottrarre durante il processo di assorbimento è: 
                                 qa = (h8 - h3) + f⋅(h3 - h4)                                                 (15) 
Immaginando per ora che la tubazione di collegamento tra generatore e assorbitore dal 
lato della soluzione "povera" comprenda solo un riduttore di pressione1, si può pensare 
che attraverso di esso il fluido compia una trasformazione isoentalpica, e che quindi sia: 
h3 = h2. Si ponga: 
                                  h2 - f⋅(h2 - h4) = h3 - f⋅(h3 - h4) = h0                                       (16) 
L’entalpia h0 è un valore "di appoggio" molto utile per semplificare l'espressione dei 
bilanci energetici e, come si vedrà tra breve, rende immediata la determinazione delle 
quantità di calore in gioco col metodo grafico. La (13) e la (15) diventano infatti: 
                                         qw = (h5 - h0)                                                         (13') 
                                         qa = (h8 - h0)                                                          (15') 
Nella figura 4 compaiono le curve d'ebollizione e di rugiada corrispondenti alle due 
pressioni di lavoro della macchina ad assorbimento, che indicheremo con p0 (pressione 
bassa, pressione all'evaporatore) e pc (pressione alta, pressione di condensazione). Le 
tre concentrazioni ξp, ξr e ξv sono rispettivamente la concentrazione bassa (soluzione 
"povera"), la concentrazione alta (soluzione "ricca") e la concentrazione molto alta 
del vapore rigenerato. L'incrocio tra l'ordinata per ξr e la pressione bassa (punto 4) 
rappresenta la soluzione in uscita dall'assorbitore, che viene poi portata nelle condizioni 
del punto 1 (ingresso generatore) tramite l'azione della pompa. 
 
 
_________________________________________________________________________________________________________ 
1Si vedrà più avanti l'effetto dell'introduzione di uno scambiatore di calore che sfrutta il contenuto 
entalpico di questa soluzione per preriscaldare quella in ingresso al generatore. 
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Nel generatore, alla pressione alta, la soluzione s'impoverisce fino alle condizioni del 
punto 2, quindi attraverso il restrittore passa alle condizioni del punto 3 (ingresso 
assorbitore), e dopo il raffreddamento che subisce nell'assorbitore si porta nuovamente 
al punto 4. Si congiungano i punti 2 e 4 con una retta, e la si prolunghi fino ad 
intersecare l'ordinata per ξv nel punto A; l'orizzontale per A incontra le ordinate per le 
altre due concentrazioni nei punti D ed E. Si ha: 
                                                     
v p
r p
AD f
ED
ξ ξ
ξ ξ
−= =−                                              (17) 
e: 
                                                      1v r
r p
AE f
ED
ξ ξ
ξ ξ
−= = −−                                         (18) 
Attribuendo il valore unitario alla distanza ED, si possono leggere direttamente sul 
diagramma i valori di f ed f -1. Dalla similitudine fra i triangoli 2, A, D e 4, A, E si 
ricava inoltre: 
 
                                                      
2 4
2
1r p
A v p
h h
h h f
ξ ξ
ξ ξ
−− = =− −                                       (19) 
cioè: 
                                                hA = h2 - f⋅(h2 - h4)                                          (20) 
Il secondo membro della (20) è l'entalpia "d'appoggio" h0, ed è quindi immediato 
trovare sul diagramma qw e qa, come distanza fra A e i punti 5 ed 8 rispettivamente, 
rappresentativi del vapore in uscita dal generatore e dall'evaporatore. 
 
4.5 Il bilancio energetico al condensatore 
Il vapore entrante nel condensatore lascia il generatore come già detto nelle condizioni 
del punto 5. Se l'entalpia del vapore liquefatto è h6, è necessario sottrarre durante il 
processo di condensazione il calore corrispondente alla differenza (h5 - h6). Se il liquido 
non è sottoraffreddato dopo la condensazione, ma affronta il restrittore in condizioni di 
saturazione, e la temperatura finale all'evaporatore è superiore a quella di questo punto, 
si avrà parziale evaporazione del liquido prima del suo ingresso nell'evaporatore. 
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Ciò rappresenta una perdita di 
rendimento per la macchina ad 
assorbimento, poichè la parte già 
vaporizzata attraversa l'evaporatore 
senza fornire alcun effetto utile, ma 
richiede comunque di essere 
riassorbita nell'assorbitore e di 
essere rigenerata nel 
ribollitore. Per questa ragione è 
consigliabile scegliere la pressione 
del generatore e del condensatore 
un po' più alta del valore più basso 
possibile in modo non solo da 
condensare il vapore in tutta 
sicurezza, ma anche di sottoraffreddarlo leggermente per evitare l’inconveniente 
descritto anche in caso di variazione accidentale della temperatura del fluido di 
raffreddamento. Il punto 6 si deve trovare quindi al di sotto della curva pc.La 
determinazione di qc è semplice; come già detto è: 
                                                                    qc = h5 - h6                                                          (21) 
Poichè il liquido è sottoraffreddato, l'entalpia non subisce variazioni nel passaggio 
attraverso il restrittore, e quindi il punto 7 della figura 1 coincide sul diagramma col 
punto 6. Tuttavia i due punti appartengono a isobare differenti: il punto 6 alla curva pc e 
il punto 7 alla curva p0. Se il sottoraffreddamento non è particolarmente spinto il punto 
7 si trova nella zona di vapore umido. La sua temperatura è allora definita dall'isoterma 
di vapore umido passante per esso. L'approssimazione di considerare il punto 7 proprio 
all'intersezione dell'isoterma con la curva p0 è tanto più corretta quanto più ξv si 
avvicina ad 1. 
4.6 Il bilancio energetico all’evaporatore 
Nell'evaporatore l'entalpia del liquido viene aumentata per effetto della 
somministrazione di calore. La soluzione, che si trova normalmente nello stato di 
miscela bifase, si porta ad un livello h8, indicato dall'ordinata del punto 8.  
La resa frigorifera risulta:  
                                           q0 = h8 - h7 = h8 - h6                                                       (22) 
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rappresentata in figura 5. Il punto 8 è costituito anch'esso generalmente da una miscela 
di liquido e vapore, e la sua temperatura è definita come la più elevata che può 
presentarsi nell'evaporatore, dal momento che l'aumento di temperatura è tanto meno 
sensibile quanto più ξv si avvicina ad 1. Si comprende così l'importanza di una buona 
deflemmazione e di una buona rettificazione per ottenere un impianto ad assorbimento 
di elevata efficienza. Data t8, sono note le concentrazioni ξL e ξC sull'isoterma di vapore 
umido passante per 8. Con riferimento alla figura 5, data la similitudine dei triangoli B, 
8, C e A, 8, L, valgono le: 
                                          
8 8
8 8
C C C
L L V
h h
h h
v
L
ξ ξ ξ ξ
ξ ξ ξ ξ
− − −= =− − −                                         (23) 
che permettono di ricavare analiticamente l'entalpia di 8: 
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− −= +− −                                        (24) 
4.7 Il bilancio energetico allo scambiatore delle soluzioni 
Come mostra la figura 4, la soluzione "ricca" lascia l'assorbitore alla temperatura bassa 
t4 e la soluzione "povera" lascia il ribollitore alla temperatura elevata t2. Prima che la 
soluzione "ricca" cominci a diminuire di concentrazione, è necessario riscaldarla fino 
alla temperatura t1; al contrario la soluzione "povera" deve essere raffreddata fino a t3 
prima che cominci a riassorbire il vapore. Il riscaldamento della soluzione "ricca" è un 
fenomeno irreversibile che esercita un'influenza nefasta sul rendimento termico della 
macchina: si può allora pensare di fornire almeno in parte questo calore sfruttando il 
raffreddamento della soluzione "povera". Introducendo uno scambiatore di calore lo 
stato del punto 3 non coincide più con lo stato del punto 2 di figura 2; lo stato del punto 
1 si modifica di conseguenza e non è più lo stato del punto 4 di figura 3. Con i simboli 
di figura 6, il calore che si scambia tra le portate f della soluzione "ricca" ed (f - 1) della 
soluzione "povera" è: 
                                     qss = (h1 - h4)⋅f = (h2 - h3)⋅(f -1)                                 (25) 
Si ricava: 
                                (1 4 2 31fh h h hf )
−= + −                                              (26) 
La soluzione "ricca" ha portata maggiore, e anche le concentrazioni sono diverse, ma 
non tanto da produrre una grande differenza tra i calori specifici. Si può allora supporre 
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t3 superiore a t4 solo di pochi gradi. Si tracci (figura 6) la retta passante per il punto 
finale del raffreddamento 3' ed il punto 4, fino ad incontrare l'ordinata per ξv (punto B). 
Dalla similitudine dei triangoli 3', B, D e 3', 4, C si ricava: 
                                                    
3' 0
3' 4 1
h h f
h h
− =−                                                            (27) 
Considerando invece i triangoli 2, A, E e 2, 4, C: 
 
                                                     
2
2 4 1
Ah h f
h h
− =−                                                           (28) 
Dalle (27) e (28) si ha: 
                                         h0 = h3’ - f⋅(h3’ - h4)                                               (29) 
che è esattamente la (16). 
In conclusione, l'entalpia "d'appoggio" ha assunto un valore diverso con l'introduzione 
dello scambiatore delle soluzioni, e precisamente è passata dall'ordinata del punto A a 
quella del punto B. 
Dalla (28): 
                                          hA = h2 - f⋅(h2 - h4)                                                (30) 
E quindi: 
                                         hB - hA = (h2 - h3’)⋅(f - 1) = qss                                        (31) 
Di conseguenza diminuiscono qw e qa, come appare dalle (13') e (15'), con notevole 
guadagno d'efficienza (vedi la (7)). Determinato il punto ausiliario, la congiungente col 
punto 2 individua sull'ordinata per ξr il punto 1', punto finale del riscaldamento. In 
taluni casi il punto 1' può cadere nella zona dei vapori umidi, al di sopra della curva 
d'ebollizione a pressione pc, il che significa chel'ebollizione della soluzione "ricca" 
comincia già all'interno dello scambiatore delle soluzioni. L'entalpia di 1' si ricava dalla 
similitudine fra i triangoli 2, 1', F e 2, B, D: 
 
 
                                                     
2 1'
2 0
p r
p v
h h
h h
ξ ξ
ξ ξ
−− =− −                                                  (32) 
Da cui: 
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                                       (1' 2 2 0p r
p v
h h h h )ξ ξξ ξ
−= − −−                                                (33) 
 
4.8 Il bilancio energetico al sottoraffreddatore 
I vapori che lasciano l'evaporatore non debbono giungere all'assorbitore con una 
temperatura superiore alla minima temperatura d'assorbimento: in tal caso, infatti, il 
costo energetico d'esercizio della macchina risentirebbe molto dell'aumento del calore 
da sottrarre all'assorbitore. Sussiste tuttavia un margine in termini entalpici tra questi 
vapori e la temperatura di fine assorbimento, margine che può essere sfruttato per 
sottoraffreddare il refrigerante proveniente dal condensatore. Tale sottoraffreddamento 
corrisponde ad un aumento della produzione di freddo pari all'incremento della 
differenza d'entalpia tra l'ingresso e l'uscita dell'evaporatore. La temperatura e l'entalpia 
del punto 8 aumentano fino ad un punto 8', mentre la temperatura e l'entalpia del punto 
6 diminuiscono fino ad un punto 6'. Ragionando in termini di unità di vapore, le portate 
da considerare nel bilancio sono di 1 kg. Il miglioramento ottenuto in termini di 
produzione di freddo è allora: 
                                          h8’ - h8 = h6 - h6’ = ∆h                                           (34) 
L'effetto frigorifero utile si modifica in: 
                                          q0' = q0 + ∆h                                                         (35) 
Si ha un corrispondente aumento del calore d'assorbimento pari a: 
                                            qa' = qa + ∆h                                                            (36) 
qw e qc restano invariati, di conseguenza l'aumento dell'effetto frigorifero non esige una 
spesa supplementare di calore e porta quindi ad un aumento del rendimento. 
Il guadagno è così quantificato: 
                                   
0. . .' . . .
w w
q h hC O P C O P
q q
+ ∆ ∆= = +                               (37) 
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I costi d'installazione sono ridotti dal fatto che non è più necessario l'isolamento del 
del suo passaggio nello scambiatore di calore, tale vapore ha infatti una temperatura che 
approssima quella ambiente. 
 
condotto che porta all'assorbitore per sfruttare la bassa temperatura del vapore: a causa 
4.9 Come rappresentare sul diagramma i bilanci energetici 
Si fa  soluzione di figura ccia riferimento alla figura 7, ottenuta combinando il ciclo della 
4 e i fenomeni di evaporazione e condensazione illustrati in figura 5. La pompa porta la 
soluzione uscente dall’assorbitore dalla pressione p0 (uscita assorbitore, condizioni del 
punto 4) alla pressione pc vigente nel generatore. Essa si preriscalda poi nello 
scambiatore delle soluzioni fino alle condizioni del punto 1, quindi nel generatore 
evapora alla temperatura massima t2. Il vapore viene liberato alla concentrazione più 
alta possibile (punto 5), che corrisponde all'altro estremo dell'isoterma per t1 (a tratto 
misto in figura), poi liquefatto nel condensatore fino a raggiungere le condizioni del 
punto 6. Il calore che è necessario sottrarre durante quest'ultima operazione è indicato in 
figura come qc. Poiché, nel passaggio attraverso il restrittore, non si hanno globalmente 
variazioni entalpiche, il punto 7 coincide col punto 6. Il refrigerante liquido quasi puro 
defluisce nell'evaporatore, e qui vaporizza fino a portarsi nelle condizioni del punto 8. 
L'effetto frigorifero utile è rappresentato sul diagramma da q0. Come indica la seconda 
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isoterma a tratto misto, il vapore (freddo) allo stato 8 si dirige all'assorbitore, incontro 
alla soluzione "povera". Questa, raffreddata nello scambiatore, viene poi ulteriormente 
raffreddata nell'assorbitore da t3 a t4. Non è ancora possibile leggere sul diagramma qw 
e qa: bisogna determinare l'entalpia "d'appoggio" h0 sull'ordinata per ξv tracciando la 
retta 3-4. qw e qa sono allora le distanze 5-B e 8-B, in presenza dello scambiatore delle 
soluzioni, oppure 5-A e 8-A rispettivamente. Le frecce presenti nel diagramma indicano 
il verso delle trasformazioni e il segno da dare alle quantità di calore. Per quanto 
riguarda queste ultime, uguagliando quelle con freccia ascendente (calore entrante nel 
sistema) a quelle con freccia discendente (calore uscente) si ritrova la (6). 
4.10 Alcuni accorgimento per migliorare il rendimento 
Nel ioni e il 
rare come parte 
4.10.1 Sottrazione del calere di assorbimento ad opera della soluzione 
La soluzione "ricca" lascia l'assorbitore ad una temperatura più bassa rispetto alle 
 
le comuni realizzazioni industriali lo scambiatore delle soluz
sottoraffreddatore sono ormai presenze fisse, e si possono quindi conside
dello schema di base della macchina ad assorbimento. Qui di seguito vengono illustrate 
delle modifiche di uso meno generalizzato. 
 
‘ricca’ 
temperature rilevabili lungo la superficie 
d'assorbimento. Questa differenza può essere 
sfruttata per riscaldare la soluzione "ricca" che 
si dirige al generatore. Lo schema è quello di
figura 8. La soluzione "povera" al suo 
ingresso nell'assorbitore viene adeguatamente 
"dispersa" in modo da aumentare le sue 
possibilità di contatto col vapore di 
refrigerante. Durante la caduta essa si 
arricchisce, ed è poi raccolta nel bacino 
inferiore, generalmente di grandi dimensioni 
al fine di creare una riserva di liquido nel caso 
si presenti la necessità di svuotare il recipiente 
con una pompa. La temperatura della miscela 
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che si trova nel fondo è la più bassa di tutto il processo d'assorbimento. 
Durante il suo tragitto verso il ribollitore essa può essere convogliata in una serpentina 
itore 
(t4’ - t4)⋅c                                             (38) 
perature 
4.10.2 Inizio della vaporizzazione ad opera della soluzione povera 
La temperat vata 
di recupero nella quale è riscaldata dal calore d'assorbimento. Se l'apparecchio è ben 
costruito, la sua temperatura finale è da 3 a 5°C inferiore alla massima temperatura 
d'assorbimento. Solitamente si suddivide l’assorbitore in due parti distinte: l’assorb
vero e proprio e un assorbitore particolare raffreddato dalla soluzione "ricca". La 
riduzione del calore d’assorbimento qa da sottrarre è proporzionale all'innalzamento di 
temperatura della soluzione "ricca": 
                                               ∆qa = f⋅
ove c è il calore specifico medio della soluzione nell'intervallo di tem
considerato. 
ura finale del processo di rigenerazione della miscela è sempre più ele
di quella iniziale: si può quindi sfruttare questa circostanza per recuperare calore. La 
figura 9 illustra lo schema del circuito. La soluzione "ricca" da rigenerare entra in 
contatto con una serpentina in cui scorre la soluzione "povera" più calda. Se le 
temperature sono appropriate e se lo scambio avviene in maniera efficace, questo 
accorgimento permette di ridurre il calore da fornire al generatore ed induce perciò ad 
un miglioramento del rendimento. 
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Per quantificare questo guadagno si faccia riferimento alla figura 10. La temperatura 
della 
soluzione "ricca", tenendo conto di quanto detto nel paragrafo precedente, sia t4’. Perchè 
lo scambio termico possa realizzarsi, essa deve essere necessariamente inferiore alla 
temperatura t3 della soluzione "povera" che si dirige allo scambiatore delle soluzioni. La 
retta passante per 3 e 4' incontra l'ordinata per ξv nel punto B, che fissa il valore 
dell'entalpia "d'appoggio" h0. Ad essa si fa riferimento per determinare qw e qa. La 
serpentina di scambio di figura 9 produce la diminuzione della temperatura d'uscita 
della soluzione "povera" da t2 a t2’, in ogni caso al di sopra della temperatura iniziale di 
evaporazione t1. La retta per 2' e B incontra l'ordinata per ξr nel punto 1', che fissa la 
temperatura della soluzione "ricca" in ingresso al ribollitore, successivamente allo 
scambio di calore (si suppone qui che la vaporizzazione non abbia inizio già nello 
biatore). Collegando 2' e 4' con una retta, essa incontra l'ordinata per ξv in A'. I 
punti 2' e 4' assumono il ruolo dei punti 2 e 4 di figura 6, e quindi il calore in gioco nello 
ora 
n fluido intermedio). Così facendo il 
ché, lo 
uendo, il 
erenze 
to ha luogo fintantochè la 
scam
scambiatore delle soluzioni diventa (cfr. la (31)): 
                                                   qss' = h0 - hA’                                                           (39) 
La quantità di calore scambiata nell'assorbitore dalla soluzione ricca è dato da: 
                                                   ∆qa' = hA’ – hA                                                        (40) 
L'influenza del recupero di calore sui bilanci energetici è tanto più marcata quanto più è 
grande l'ampiezza di degasaggio. Al di sopra di un determinato valore di questa, si 
annulla ilcalore scambiato nello scambiatore delle soluzioni. 
 
4.10.3 Riduzione del calore di rigenerazione mediante il recupero 
interno 
Si presenta sovente il caso in cui t3 risulta maggiore di t1, cioè vi è un accavallamento 
fra le temperature di fine assorbimento ed inizio vaporizzazione. Si può pensare all
di utilizzare la parte ad alta temperatura dell'assorbitore per riscaldare la parte a bassa 
temperatura del generatore (anche per mezzo di u
punto B si sposta ancor di più verso l'alto, riducendo ulteriormente qw e qa. Poi
scambio avviene tra un liquido in ebollizione ed una soluzione che si va dil
coefficiente di trasmissione è piuttosto elevato. Tenendo conto di ciò, e per le diff
di temperatura abitualmente in gioco nelle macchine ad assorbimento, si può 
approssimare la temperatura d'inizio dello scambio di calore con la temperatura d'inizio 
vaporizzazione, cioè t1. Il recupero del calore d'assorbimen
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temperatura d'assorbimento, inferiore a t3, si mantiene superiore a t1. Un'altra possibilità 
è quella di  alla 
temperatura d'inizio azione. Come nel caso precedente il generatore è suddiviso 
 
innalzare la temperatura di condensazione fino ad un livello superiore
 vaporizz
in due parti: in quella inferiore sfrutta il calore di condensazione del refrigerante e in 
quella superiore è riscaldato normalmente. Il refrigerante parzialmente liquefatto lascia 
il generatore e si dirige al condensatore, ove completa il suo cambiamento di fase. Si 
tenga presente, comunque, che la possibilità di impiegare l'uno o l'altro accorgimento 
per il recupero interno di calore è vincolata fortemente alle caratteristiche della miscela 
in circolo: come sarà discusso nel capitolo relativo ai fluidi di lavoro, determinate 
temperature non sono accettabili per problemi di dissociazione chimica o corrispondono 
a pressioni troppo elevate in rapporto all'economicità e alla sicurezza dell'installazione. 
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Capitolo  5 
 
Miscele utilizzate nelle macchine frigorifere ad 
assorbimento 
5.1 Requisiti per le coppie di fluidi Refrigerante/Assorbente 
d una coppia di sostanze da impiegare in una macchina ad assorbimento vengono 
generalmente richiesti alcuni requisiti (rif. /30/). Tali requisiti sono in taluni casi 
sabili per la sussistenza del ciclo, o sono comunque necessari per il 
suo buon funzionamento, o perchè comportano parametri operativi adatti ad una 
realizzazione economica della macchina, o perchè riducono le cause d'inefficienza del 
ciclo na 
variaz erante 
al condensatore e all'assorbitore, o per variazioni di carico dell'utenza termica, i 
para ali per i quali la 
ture 
A
addirittura indispen
stesso. Nel funzionamento reale di una macchina ad assorbimento, a causa di u
ione delle condizioni esterne, ad esempio della temperatura del fluido refrig
metri operativi del ciclo possono allontanarsi dai valori nomin
macchina è stata progettata. Esiste quindi una gamma più o meno estesa di tempera
e pressioni, nell'intorno delle condizioni nominali, alle quali possono operare il fluidi in 
circolo. Sull'intera gamma bisogna perciò verificare che la coppia di sostanze non formi 
una fase solida: se ciò dovesse avvenire, potrebbe portare all'arresto della circolazione 
dei fluidi e quindi allo spegnimento della macchina. Per ciò che riguarda il processo di 
separazione, perchè esso sia agevole e quindi economicamente conveniente è richiesta 
ai fluidi una consistente differenza di volatilità: in particolare, è bene che il refrigerante 
sia molto più volatile della sostanza assorbente. In caso contrario, l'esigenza di 
apparecchiature supplementari (come ad esempio le colonne di distillazione) potrebbe 
far aumentare eccessivamente i costi di produzione e manutenzione della macchina, 
mentre la maggiore richiesta di energia termica al generatore potrebbe superare la 
disponibilità, o, per macchine a fiamma diretta, potrebbe far lievitare fino a livelli 
inaccettabili i consumi di gas, abbassando il COP. 
Una forte affinità tra le sostanze refrigerante ed assorbente causa una deviazione 
negativa dalla legge di Raoult e riduce la quantità di sostanza assorbente che è 
necessario far circolare per unità di massa di refrigerante, riducendo di conseguenza le 
perdite per calore sensibile ed i consumi di energia per il pompaggio; d'altro canto, tale 
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affinità è bene che non sia eccessiva perchè è associata ad un elevato calore di 
diluizione, che va a sommarsi al quantitativo di energia termica da fornire al generatore 
per la separazione. Le pressioni di lavoro, in larga parte dipendenti dalle proprietà 
carse deviazioni negative dalla legge 
na: è opportuno perciò 
i 
fisiche del refrigerante, è bene che siano moderate per limitare i costi d'impianto ed il 
consumo delle pompe. Pressioni elevate, unite a s
di Raoult, hanno come conseguenza un'eccessiva circolazione di sostanza assorbente; 
pressioni troppo basse (vuoto) sono parimenti da evitare per i problemi di tenuta e 
perchè richiedono apparecchiature di grande volume. E' richiesta una stabilità chimica 
quasi assoluta delle sostanze impiegate in tutte le condizioni di funzionamento e lungo 
tutta la durata di esercizio della macchina, sia rispetto a reazioni di dissociazione che 
diano luogo a miscele con caratteristiche termofisiche diverse, sia rispetto a reazioni 
chimiche che interessino o i materiali di cui la macchina è costituita o eventuali sostanze 
estranee (incondensabili) accidentalmente presenti nel circuito. L'instabilità chimica 
potrebbe causare l'indesiderata formazione di gas, solidi o sostanze corrosive. I fluidi 
devono essere inoltre atossici e non infiammabili, specialmente per usi civili. Un basso 
calore specifico del solo refrigerante o della soluzione riduce le perdite per 
irreversibilità negli scambiatori di calore. Le proprietà di trasporto come la viscosità, la 
tensione superficiale, la diffusività termica e di massa sono importanti caratteristiche 
della coppia di fluidi: una bassa viscosità favorisce gli scambi termici ed i trasferimenti 
di massa, incidendo in particolare sul fenomeno dell'assorbimento, e riduce i consumi di 
energia per il pompaggio. Anche una scarsa tensione superficiale favorisce gli scambi 
termici, mentre la diffusività termica influisce in senso opposto. 
Le sostanze assorbenti costituite da molecole a basso peso molecolare hanno maggiori 
opportunità di formare molecole complesse col refrigerante, di conseguenza risulta 
minore il rischio di decomposizione e più bassi il calore specifico molare e la viscosità, 
coi vantaggi già ricordati. Tuttavia potrebbe risultare difficoltosa la separazione. Un 
elevato calore latente del refrigerante permette la minimizzazione delle portate, con 
conseguente economia di pompaggio e riduzione delle perdite per irreversibilità. Va 
osservato però che un calore latente piuttosto basso favorisce i fenomeni di 
rigenerazione e assorbimento. Il calore di diluizione influenza la distillazione e 
l'assorbimento del refrigerante abbassando il COP della macchi
che sia più basso possibile. Nessuna delle coppie refrigerante-assorbente ogg
conosciute possiede tutti i requisiti elencati, ma ve ne sono due di particolare rilievo che 
sono quelle quasi esclusivamente utilizzate nell'industria frigorigena: la coppia bromuro 
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di litio-acqua e quella acqua-ammoniaca (rif. /38/). Le ragioni di una tale fortuna 
commerciale risiedono essenzialmente nell'elevato calore latente del refrigerante, cui si 
 (che permette 
e si traduce nella semplificazione costruttiva della macchina) 
nella forte affinità, nella stabilità, e soprattutto nell'elevato calore latente. I valori di 
alcune g erse 
concentrazioni della soluzione, sono riportati in tab. 1 (rif. /35/) e in fig. 1 (rif. /30/). 
tevole viscosità, l'impossibilità di utilizzo a basse 
tempe di ll'acqua, l'esigenza di pressioni di 
are 
o 
nsabili, dovuta 
aggiunge per la miscela LiBr-H2O un basso calore di diluizione. Su queste due miscele 
è quindi disponibile una maggiore quantità di dati rispetto ad altre miscele ritenute 
interessanti. Anche per questa ragione ne parleremo più diffusamente nei 
paragrafi che seguono. 
5.2 Caratteristiche di coppie di fluidi Refrigerante/Assorbente di uso più 
corrente. 
 
5.2.1 La miscela Bromuro di Litio-acqua 
I vantaggi della scelta di questi due fluidi (il LiBr come sostanza assorbente, l'H2O 
come refrigerante) risiedono essenzialmente nell'alto grado di sicurezza della miscela, 
importante specialmente per impieghi civili, nell'alto rapporto di volatilità
una facile separazione 
randezze caratteristiche della miscela, a diverse temperature e per div
Gli inconvenienti sono invece la no
rature  refrigerazione per le caratteristiche de
lavoro molto basse, che inducono a preferire lo scambio termico tra liquido e liquido 
piuttosto che tra liquido e aria, e soprattutto la tendenza del LiBr a formare una fase 
solida anche a moderate concentrazioni, limitando di fatto le applicazioni ai casi in cui 
l'assorbitore è raffreddato ad acqua. L'insorgere di quest'ultimo fenomeno è posto in 
evidenza nella fig. 2, ove si può osservare la "linea di cristallizzazione". 
All'aumentare della temperatura al generatore (cui segue un innalzamento del COP), 
diminuisce la concentrazione di refrigerante nella soluzione "povera", fino a provoc
la separazione di cristalli di sale all'uscita dello scambiatore delle soluzioni 
nell'assorbitore. Il fenomeno insorge a temperature di rigenerazione tanto più elevate 
quanto più è elevata la temperatura d'assorbimento. Le condizioni più favorevoli per 
l'impiego di miscele contenenti sali si realizzano quindi nelle pompe di calore o nei 
trasformatori di calore, caratterizzati questi ultimi oltre che da elevate temperature 
d'assorbimento, anche da basse temperature di rigenerazione. Un ulteriore inconveniente 
della soluzione LiBr-H2O è quello di produrre la formazione di inconde
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prevalentemente a corrosione metallica all'interno della macchina. Gli incondensabili 
tendono a dirigersi verso la zona a più bassa pressione, cioè l'assorbitore. Qui, se non si 
provvede alla loro estrazione, essi ostacolano l'assorbimento del vapore e lo scambio 
termico con l'acqua di raffreddamento, causando l'innalzamento della pressione totale, 
mentre nell'evaporatore ostacolano l'estrazione del vapore, con conseguente aumento 
della pressione e quindi della temperatura di evaporazione; nel generatore e nel 
una maggiore concentrazione del sale con i già citati problemi di cristallizzazione. 
 
Le grandezze significative di un ciclo monostadio a LiBr-H2O sono riportate in tab. 2, 
conriferimento ad una potenza frigorifera utile di 10 kW (rif. /30/). 
 
 
 
condensatore incrementano la pressione, riducendo i coefficienti di scambio ed 
ostacolando la produzione di vapore. Dal punto di vista impiantistico, la modestia delle 
pressioni di lavoro (pochi centesimi di bar per la minima, pochi decimi per la massima) 
consentono, in alcune realizzazioni, il ricorso ad una "pompa a bolle", con 
l'eliminazione della pompa meccanica della soluzione e quindi dell'unico componente 
della macchina che sia dotato di parti meccaniche in movimento. Le temperature 
operative di un ciclo LiBr-H2O monostadio sono tipicamente (rif. /11/): 
¾ Temperatura di evaporazione: ~2°C 
¾ Temperatura di condensaz./assorbimento: ~40÷50 
¾ Temperatura al generatore : ~100÷110 
Temperature di evaporazione inferiori sono precluse, oltre che per il pericolo di 
solidificazione del refrigerante, anche per le pressioni eccessivamente basse che si 
verrebbero ad instaurare. Una temperatura più alta al generatore richiederebbe invece 
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 Il COP dei cicli a LiBr-H2O è solitamente piuttosto elevato (~0.6 o più) specialmente 
er gli impianti di grande taglia, a fronte però di una notevole complessità delle 
pparecchiature. Si osserva, per inciso, che è opinione comune che con la miscela LiBr-
2O si ottengano COP più elevati che con la miscela H2O-NH3. Ciò non corrisponde 
la temperatura della sorgente calda (primo generatore) è di ~50°C più alta (rif. /11/). 
p
a
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esattamente alla realtà, se si tiene conto dei limiti di impiego della prima: confrontando 
le miscele nei campi operativi in cui entrambe sono tecnicamente utilizzabili, i valori di 
COP sono del tutto paragonabili (rif. /11/). COP più elevati si possono ottenere 
ricorrendo a cicli bistadio. La miscela LiBr-H2O consente la realizzazione di cicli a 
doppio effetto nell'ambito di una vasta gamma di parametri operativi, senza richiedere 
l'adozione di criteri progettuali particolarmente severi rispetto ai cicli monostadio. La 
portata di vapore è tipicamente pari a circa il 60% di quella dei cicli monostadio, mentre 
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 5.2.2 La miscela Acqua - Ammoniaca 
La coppia acqua-ammoniaca (in cui il refrigerante è l'ammoniaca) rispetta la maggior 
parte dei requisiti richiesti, ma presenta anche degli svantaggi, come il basso rapporto di 
volatilità (che specie nelle macchine di grossa taglia obbliga a ricorrere alla distillazione 
frazionata), le elevate pressioni di lavoro (fino a ~20 bar al generatore per macchine 
monostadio) e la tossicità dell'ammoniaca, che comporta restrizioni per il suo impiego 
in ambienti chiusi. Non si presenta il pericolo di cristallizzazione della soluzione, il che 
permette un più facile controllo, ed inoltre ci sono meno problemi di corrosione che nel 
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caso del bromuro di litio, sebbene inibitori della corrosione siano utilizzati in entrambi i 
casi. Tale miscela ha inoltre il vantaggio di permettere un campo di temperature di 
funzionamento molto esteso, da valori superiori agli 0°C a valori largamente inferiori 
(circa -40°C per macchine monostadio). 
 
Le proprietà termodinamiche della soluzione sono illustrate nella fig. 3 (diagrammi H-x 
e logP-1/T) e in tab. 3 (rif. /34/). In fig. 4 si può osservare come la deviazione dalla 
legge di Raoult sia ben pronunciata, specie alle basse e medie concentrazioni. In tab. 4 
si riportano i valori caratteristici di un ciclo ad H2O-NH3 per una potenza frigorifera 
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di 10kW (rif. /30/). Per quanto riguarda i cicli a doppio effetto ad acqua-ammoniaca, 
essi hanno come limite, rispetto a quelli di LiBr-H2O, l'esigenza di raggiungere una 
pressione molto elevata al primo generatore, tale da consentire un efficace scambio 
termico al secondo generatore ed una variazione di concentrazione della soluzione che 
comporti una portata non eccessiva in uscita dall'assorbitore (rif. /15/). 
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5.3 Altre coppie Refrigerante / Assorbente di possibile impiego 
Come è stato accennato, il buon funzionamento e l'efficienza di una macchina ad 
assorbimento dipendono largamente dalle proprietà fisico-chimiche dei fluidi impiegati. 
tensioni di vapore e moderato peso molecolare dell'assorbente. In particolare, il 
tiocianato di litio ha la tensione di vapore minore fra tutti i sali studiati.
Lo studio di nuove miscele deve quindi partire dalla valutazione di tali proprietà. Le 
ricerche condotte in tal senso in Europa e negli Stati Uniti, ma anche in Asia (India, 
Giappone), si sono orientate su svariati filoni di indagine che si possono però 
raggruppare in categorie con un denominatore comune (riff. /9/, /11/, /17/, /25/, /26/). 
Un settore d'indagine è costituito dalla ricerca di fluidi assorbenti diversi dall'acqua pe
il refrigerante ammoniaca, e cioè sali come il tiocianato di litio, il tiocianato di sodio, lo 
ioduro di sodio, miscele di altri sali, solventi organici come il glicole tetraetilenico, 
alcuni butilenglicoli, ecc.. La ragione di un tale orientamento dei ricercatori risiede nella
volontà di sfruttare le buone caratteristiche dell'ammoniaca come refrigerante, cercando 
di ridurre gli svantaggi della soluzione acqua-ammoniaca mediante la sostituzion
dell'altro componente della miscela. Un refrigerante dalle caratteristiche molto simili
all'ammoniaca è la metilammina (in particolare tale refrigerante ha un calore latente 
piuttosto elevato). Molti studi sono stati perciò dedicati alla ricerca di fluidi adatti ad 
assorbire la metilammina, quali il bromuro di litio, il tiocianato di litio, miscele di 
tiocianati o altri sali, solventi organici (in particolare 1,4 butilenglicole). Per verificare 
la convenienza dell'impiego nelle macchine ad assorbimento di refrigeranti già 
conosciuti e utilizzati anche nelle altre macchine frigorifere, sono state studiate miscele 
di solventi organici (solventi organici polari non volatili, solventi organici contenenti un 
atomo di idrogeno o di azoto, esteri, alcoli, ecc., con particolare attenzione all'E181, 
etere dimetilico di glicole tetraetilenico) e clorofluorocarburi (principalmente della serie
dei Freon, R11, R12, R21 e soprattutto il difluoromonoclorometano o R22, alcoli 
alogenati come il 2,2,2 trifluoroetanolo). Con riferimento alle buone caratteristiche della 
ben nota miscela bromuro di litio-acqua, si è cercato di verificare la realizzabilità di 
cicli con miscele di sali e alcoli, in particolare alcool metilico. Per sfruttare invece le 
buone caratteristiche del diossido di zolfo come refrigerante, sono state studiate le
miscele di questa sostanza con solventi organici polari. Le miscele di tiocianato di litio 
o di sodio e ammoniaca presentano forti deviazioni negative dalla legge di Raoult, basse 
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 L'inconveniente 
aggiore è la viscosità molto elevata: soluzioni concentrate sono dei gel a temperatura 
mbiente. La viscosità, tuttavia, decade rapidamente con la temperatura: a 40°C, 
m
a
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solu i 'acqua a 20°C, 
a è 
zion  al 60% di LiSCN hanno una viscosità che è 40 volte quella dell
mentre il rapporto scende al di sotto di 10 a 80°C (rif. /11/). Il tiocianato di sodio, le cui 
caratteristiche sono maggiormente documentate, ha ottime qualità, come il basso costo, 
la sicurezza (non è esplosivo), la non corrosività per l'acciaio, la stabilità chimica. Le 
soluzioni di NaSCN sono molto meno viscose di quelle di LiSCN: la viscosità relativ
circa 3 a 40°C per le soluzioni più concentrate. Il ciclo ha un COP elevato (rif. /17/), 
tuttavia l'inconveniente della cristallizzazione limita il campo di impiego: la percentuale 
di refrigerante presente nella soluzione "povera" non può scendere al di sotto di circa il 
35-40%, pena l'insorgere dei fenomeni già discussi a proposito della miscela LiBr-H2O. 
Questo inconveniente è comune , in forma più o meno estesa, a tutte le miscele 
contenenti sali. A tale proposito, gli studi compiuti per individuare miscele con un 
campo di funzionamento più ampio possibile hanno portato alla conclusione che 
miscele di sali possono avere un campo di solubilità maggiore dei loro componenti 
considerati singolarmente. Un diagramma comparativo logP-1/T per ammoniaca e sali 
metallici è riportato in fig. 5. Anche le miscele di solventi organici e ammoniaca 
presentano forti deviazioni negative dalla legge di Raoult e basse tensioni di vapore 
(rispetto alla soluzione acqua-ammoniaca), ma il peso molecolare dell'assorbente è 
elevato. Come si può osservare confrontando le figg. 5 e 6, i campi operativi di 
temperatura e pressione sono all'incirca gli stessi, ma la concentrazione è molto più 
bassa nel caso dei solventi organici (rif. /11/). Per questi ultimi le deviazioni negative 
dalla legge di Raoult sono molto inferiori (tuttavia paragonabili a quella ottenibile con 
l'acqua). 
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 Tra i solventi organici studiati, confrontando il COP calcolato per un ciclo ad 
assorbimento con temperatura di evaporazione di 5°C e temperatura di assorbimento e 
condensazione di 35°C, il glicole tetrametilenico (1,4 butilenglicole) risulta il migliore 
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(dà un COP superiore a 0,5 per temperature di rigenerazione comprese tra 90°C e 
120°C, rif. /17/), grazie principalmente al punto d'ebollizione elevato (230°C). La 
soluzione, tuttavia, è stata sperimentata finora in un campo di variabilità dei parametri 
operativi che non si discosta molto da quello del ciclo citato: non sufficiente a garantire 
l'opportunità dell'impiego diffuso di tale miscela. Confrontando l'efficienza dei cicli con 
miscele di solventi organici e ammoniaca, alla soluzione con glicole tetrametilenico  
seguono, nell'ordine, quella con il 2,3 butilenglicole e quella con il glicole tetraetilenico. 
 
Sostituendo all’ammoniaca la metilammina (che risulta la migliore tra le ammine 
semplici), con l’intento di ridurre le pressioni di esercizio, sono state analizzate 
soluzioni con sali o solventi organici. La soluzione acqua-metilammina non è infatti 
utilizzabile dati i problemi di rettificazione, ancora più gravi che nel caso della 
soluzione acqua-ammoniaca. Le miscele di tiocianati e metilammina presentano forti 
deviazioni negative dalla legge di Raoult, oltre alle già ricordate proprietà 
dell'assorbente. Un diagramma comparativo è riportato in fig. 7.  
La soluzione  LiSCN-NH2CH3 presenta un basso rapporto di circolazione (definito 
come il rapporto tra la portata di soluzione "ricca" uscente dall'assorbitore e la portata di 
refrigerante) ed una consistente differenza di volatilità (rif. /15/). Calcoli effettuati 
utilizzando le proprietà del NaCS hanno dato come risultato, per una temperatura di 
evaporazione di 4°C ed una temperatura di condensazione di 49°C, un COP 
leggermente inferiore a quello di un analogo ciclo ad acqua-ammoniaca, mentre l'onere 
dello scambiatore delle soluzioni, il lavoro della pompa e le pressioni di lavoro sono 
143 
 
molto più favorevoli. Soluzioni molto concentrate di tiocianati hanno una viscosità 
elevata ma essa decresce rapidamente con la temperatura; ad esempio, una soluzione al 
54% di LiSCN a 80°C ha una viscosità che è otto volte quella dell'acqua a 20°C (rif. 
/11/). In tab. 5 si possono leggere alcuni dati relativi ad una soluzione LiSCN-NH2CH3. 
Le soluzioni con miscele di tiocianati sono impiegate al posto di quelle binarie per 
migliorarne le proprietà. In particolare la soluzione LiSCN-NaSCN-NH2CH3 presenta 
ur essendo favorevole il rapporto di circolazione, il COP risulta basso. La tab. 7 
presenta alcune caratteristiche della soluzione glicole etilenico-metilammina. 
anch'essa, da calcoli di simulazione di un ciclo ideale, un basso rapporto di circolazione, 
che fa prevedere minori perdite per irreversibilità nel ciclo reale e maggiore economia 
di pompaggio, e l'entalpia di diluizione è piuttosto bassa. Alcuni dati relativi ad una 
soluzione LiSCN-NaSCN-NH2CH3 sono presentati in tab. 6 (rif. /15/).Tra le soluzioni 
con solventi organici la più promettente è quella col glicole tetrametilenico, poichè 
presenta forti deviazioni dalla legge di Raoult; il contrario avviene con la miscela 
glicole etilenico-metilammina, che per di più ha un calore specifico elevato, e quindi, 
p
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Un grosso problema di tutte 
queste soluzioni è l'instabilità 
della metillammina, che finora 
è stata sperimentata a non più 
di 140 °C. Si tratta quindi di 
soluzioni adatte principalmente 
all'impiego in trasformatori di 
calore. Lo studio di miscele di 
solventi organici (assorbenti) e 
clorofluorocarburi (refrigeranti) 
ha avuto origine da alcune 
considerazioni di carattere 
fisico-chimico. Si è osservato 
che solventi contenenti atomi 
"donatori" (ossigeno, azoto) 
hanno tendenza a sciogliere 
idrocarburi alogenati in 
quantità maggiore di quella prevista dalla legge di Raoult, e in maniera ancora più 
marcata della soluzione acqua-ammoniaca. Ciò è dovuto alla formazione del legame 
idrogeno. Tra questi solventi si ritiene siano più stabili quelli contenenti ossigeno (rif. 
/6/). E' stata già evidenziata l'opportunità di un basso peso molecolare per l'assorbente, 
ma nel caso dei Freon, poco polari e poco reattivi, con deboli forze attrattive, sono 
necessarie molecole più grandi che contengano un'elevata percentuale di atomi attivi ai 
fini del legame. La parte di molecola di assorbente che rimane inattiva funziona da 
"accumulatore di calore" e produce un aumento di viscosità. Come è stato già osservato, 
più viscoso è il solvente più piccola è la velocità di assorbimento:  ciò significa che a 
causa della scarsa velocità di diffusione dello strato superficiale di soluzione satura, la 
concentrazione finale del miscuglio è inferiore alla concentrazione di saturazione a 
quella pressione e a quella temperatura. Questo fenomeno impedisce di ricorrere ad una 
forte ampiezza di degasaggio, definita come differenza tra le percentuali di refrigerante 
alla più alta e alla più bassa concentrazione del ciclo, per sopperire al bassissimo calore 
latente di refrigeranti come l'R22 (circa sette volte inferiore a quello dell'ammoniaca). 
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 Dal momento che il lavoro della pompa della soluzione
ad acqua-ammoniaca nel rapporto inverso dei calori l
degasaggio e di differenza di pressione, se ne deduce 
rilevante da non poter essere trascurato nel bilancio energetico, c
avviene per i cicli ad acqua-ammoniaca e a bromuro 
superare il lavoro meccanico richiesto da una normal
vapori saturi (rif. /7/). L'R21 è il 
refrigerante migliore dal punto di 
vista delle prestazioni 
termodinamiche, ma è chimicamente 
meno stabile e inoltre in soluzione 
o di ozono. L'R22 appartiene infatti alla categoria degli 
r 
uesto refrigerante sono state sperimentate numerose sostanze assorbenti. Un possibile 
 "ricca" sta a quello di un ciclo 
atenti, a parità di ampiezza di 
che tale lavoro è di entità così 
ome normalmente 
di litio-acqua, o addirittura da 
e macchina a compressione di 
con l'E181 è corrosivo sia per il rame 
che per l'acciaio. Tra gli altri 
refrigeranti, l'R22 è quello che 
presenta le migliori caratteristiche, e, 
soprattutto, è l'unico tra i 
clorofluorocarburi il cui uso venga 
ancora tollerato, per un periodo "di 
transizione", nella maggior parte dei 
Paesi europei, prima della definitiva 
eliminazione di tutte le sostanze 
ritenute responsabili dell'effetto serra 
e del danneggiamento dello strat
idrofluorocarburi (HCFC), composti che contengono idrogeno. Essi hanno una vita 
media nell'atmosfera molto breve, e quindi il loro potere distruttivo sullo strato di ozono 
ed il contributo all'effetto serra sono nettamente inferiori rispetto ai clorofluorocarburi 
(CFC) propriamente detti. La stabilità chimica dell'R22 è accertata fino a 150 °C. Pe
q
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abbinamento è quello con l'E181: le pressioni di esercizio della coppia E181-R22 sono 
all'incirca le stesse di un ciclo ad acqua-ammoniaca, ma le superfici di scambio richieste 
sono maggiori; aspetti vantaggiosi sono la sicurezza del refrigerante e la corrosività 
praticamente assente in presenza di acciaio o rame. In tab. 8 si possono leggere alcune 
caratteristiche della soluzione (rif. /15/). Composti nei quali la solubilità dell'R22 è 
molto elevata sono la dietilformammide, la dimetilformammide e la dimetilacetammide 
 a pressione atmosferica). I diagrammi logP-1/T 
 e DMA, mentre in fig. 10 è riportata la 
erse temperature per la soluzione DMA-R22 (rif. 
(rif. /4/). Quest'ultimo composto ha globalmente le migliori caratteristiche, tuttavia è 
classificato come combustibile (la dimetilformammide è addirittura infiammabile). Tra i 
primi due, entrambi migliori solventi dell'R22 rispetto all'etere dimetilico di glicole 
tetraetilenico, la dimetilformammide scioglie più refrigerante per unità di massa, grazie 
al minor peso molecolare. Entrambi hanno però un punto d'ebollizione relativamente 
basso (152,8°C per la dimetilformammide a pressione atmosferica), se confrontato con 
quello della dimetilacetammide, pur no
ha il suo punto d'ebollizione a -40,8°C
delle figure 8 e 9 pongono a confronto E181
deviazione dalla legge di Raoult a div
/22/). 
 
n richedendo una distillazione aggiuntiva (l'R22 
 
 
Tra gli altri solventi studiati possiam
l’acetato di propile e l’acetato di i
caratterizzato da una scarsa reattività a
di fusione rispettivamente -95°C e -98.85°C, punto d'ebollizione rispettivamente 
101.55°C e 118°C); il cicloesanone coi suoi derivati e i loro composti, detti "Flutec" 
(riff. /11/, /22/), non infiammabili e stabili anche al di sopra dei 400 °C, ma che non 
presentano deviazioni negative dalla legge di Raoult; vari derivati del furfurolo (rif. 
/11/), mescolati con agenti stabilizzanti che prevengano la decomposizione ad alte 
temperature (trialchilfosfati). 
o citare: alcuni esteri dell’acido acetico, quali 
sobutile (rif. /6/), quest’ultimo in particolare 
i metalli e da una buona stabilità chimica (punto 
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Le proprietà di alcuni di questi solventi si possono desumere dalle figg. 11 - 13 e dalla 
tabella 9. Di altri composti analizzati risulta scarsa o ignota la stabilità chimica. 
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 Per quanto riguarda l’utilizzazione di alcoli come refrigeranti, l'unico alcool che 
presenta buone caratteristiche come refrigerante è il metanolo (o alcool metilico). Un 
altro alcool esaminato è l'etanolo, che tuttavia ha dato risultati meno soddisfacenti. 
Il metanolo ha un elevato calore latente (comunque inferiore a quello dell'acqua) e 
problemi di tossicità e corrosione abbastanza ridotti, tuttavia si tratta di un composto 
infiammabile. I migliori assorbenti del metanolo sembrano essere il bromuro di litio e lo 
ioduro di litio (mescolati al bromuro di zinco); entrambi dànno luogo ad una miscela 
che rispetto a quella classica bromuro di litio-acqua può operare a temp rature inferiori 
nel generatore e a temperature di evaporazione più basse (al di sotto degli 0 °C), grazie 
al basso punto di congelamento del metanolo, permettendone l'uso sia per il 
condizionamento dell'aria che per la refrigerazione. Le pressioni di esercizio sono circa 
cinque volte superiori, perciò i problemi di tenuta sono molto minori. Il problema della 
cristallizzazione è fortemente ridotto dalla presenza del ZnBr2, che contribuisce anche a 
ridurre la viscosità. I dati relativi ad un ciclo monostadio a LiBr-ZnBr2-CH3OH, per una 
potenza utile di 10kW,sono esposti in tab. 10 (rif. /37/). 
e
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 La soluzione LiBr-ZnBr2-CH3OH, piuttosto sfavorevole dal punto di vista della 
deviazione dalla legge di Raoult, ha però un rapporto di circolazione di moderata entità 
e un calore specifico piuttosto basso, il che conduce ad un COP abbastanza elevato. 
La soluzione LiI-ZnBr2-CH3OH ha tuttavia un campo di funzionamento maggiore, 
minore viscosità (vedi fig. 14), quindi migliori coefficienti di scambio e un rapporto di 
circolazione inferiore, richiedendo quindi un minor lavoro di pompaggio. Le 
temperature minime di funzionamento al generatore, per diverse temperature di 
assorbimento ed evaporazione, sono più basse; il LiI è inoltre meno costoso del LiBr. 
La soluzione si decompone però alle alte temperature (130 °C se la percentuale di 
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metanolo è del 30%), il che ne limita l'impiego in macchine a doppio stadio. Il COP è 
quasi lo stesso per le due miscele ed è leggermente inferiore rispetto alla miscela LiBr-
H2O. Il diossido di zolfo ha il suo punto d'ebollizione a -10 °C e 1 atm, il che lo rende 
interessante come refrigerante, anche se è tossico (rif. /11/). Il calore latente è moderato. 
Tra i solventi organici più indicati troviamo l'etere dimetilico di glicole tetraetilenico, la 
dimetilformammide e la dimetilacetammide, anche se con le ammidi potrebbe rendersi 
necessaria la rettificazione del vapore. Il diagramma logP-1/T si trova in fig. 15. Altri 
dati sono presentati in tab. 11 (rif. /8/). Si riportano infine due tabelle riassuntive con le 
caratteristiche dei principali refrigeranti. 
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5.4 Conclusioni 
La via più naturale per confrontare tra loro diverse miscele destinate a circolare in macchine 
frigorifere ad assorbimento sembrerebbe quella di calcolare il COP ottenibile con ciascuna 
di esse. Vi sono tuttavia alcuni fattori molto importanti di cui tenere conto. Prima di tutto il 
calcolo del COP richiede la conoscenza di alcuni dati sulla miscela, come l'entalpia e la 
concentrazione a diverse temperature e pressioni, che non sempre sono disponibili; in 
secondo luogo il confronto tra i COP ottenibili richiede che il ciclo sia specificato nel 
dettaglio, e che certe condizioni di funzionamento siano le stesse per tutte le miscele (in 
particolare, alcune grandezze come le temperature d'assorbimento, condensazione ed 
evaporazione); ciò non è quasi mai possibile sia perchè i campi operativi delle varie miscele 
non coincidono tra loro, sia perché, spesso, i dati disponibili in letteratura sono incompleti o 
poco precisi sulle condizioni in cui il COP è stato calcolato (rif. /11/). Si può aggiungere, a 
questo proposito, che il fatto che i campi operativi delle varie miscele non coincidano, le 
rende adatte a differenti esigenze di impiego, sia relative alla destinazione d'uso della 
macchina (refrigerazione, condizionamento), sia relative alle modalità con cui viene fornita 
l'energia termica al generatore (fiamma diretta, cascami, energia solare) o al tipo di fluido 
termovettore utilizzato per gli scambi termici con l'ambiente esterno (condensazione, 
evaporazione, assorbimento). Nessuna coppia refrigerante/assorbente finora studiata risulta 
del tutto vantaggiosa sotto ogni aspetto; quelle dalle caratteristiche termodinamiche più 
favorevoli non sono esenti da problemi di tossicità o pericolosità e viceversa. Qualsiasi 
nuova miscela eventualmente individuata deve inoltre essere compatibile con le tendenze 
del settore ragionevolmente prevedibili in termini di caratteristiche richieste, come ad 
esempio i livelli di temperatura, la taglia, le prestazioni minime; per quanto riguarda queste 
ultime, ciò si traduce nella possibilità per la miscela di realizzare cicli di configurazione 
particolare, che sfruttino tutte le variazioni applicabili al ciclo di base per migliorarne 
l'efficienza. Anche se ovviamente non si può escludere la futura disponibilità di una miscela 
nettamente superiore alle altre sotto tutti i punti di vista, non si può non osservare che una 
considerevole mole di ricerca è stata portata avanti in questo campo senza condurre ad 
apprezzabili risultati in tal senso. Sono attualmente note molte miscele da cui è possibile 
ottenere COP molto simili; il confronto va allora condotto su altre proprietà molto 
importanti: la tossicità, la pericolosità, la corrosività, la stabilità chimica, la complessità 
dell'apparecchiatura (derivante ad esempio dalla necessità di rettificazione), il volume 
occupato (maggiore per macchine che lavorano a bassa pressione), la possibilità, oggi molto 
ttuale, specie per macchine a fiamma diretta destinate alla climatizzazione, di funzionare 
sia in raffrescamento che in riscaldamento, eventualmente in contemporanea. Per la 
a
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strag delle miscele prese in considerazione fino ad oggi, la realizzazione 
 
mpi 
rande maggioranza 
pratica di una macchina con esse funzionante significa comunque affrontare un periodo di 
sperimentazione più o meno lungo, in quanto molti dei dati disponibili derivano soltanto da 
calcoli teorici. Questo è il motivo principale per cui l'industria continua ad impiegare quasi
esclusivamente le ben note miscele acqua-ammoniaca e bromuro di litio-acqua, i cui ca
operativi, tra l'altro, coprono praticamente tutte le attuali esigenze. 
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Capitolo  6 
 
Simulazione  della macchina ad assorbimento 
monostadio 
 
6.1    Introduzione 
I componenti che sono stati introdotti precedentemente non lavorano mai 
dipendentemente gli uni dagli altri, ma sono combinati in un unico sistema, che 
influenza il comportamento reciproco. Proprio per questo un aspetto molto importante e 
ndamentale è la previsione del comportamento dell’intero gruppo frigorifero, una 
olta note le caratteristiche di ogni singolo componente. Di seguito viene presentato un 
etodo per effettuare il bilanciamento e la scelta dei componenti del ciclo, andando a 
determinare i valori dei punti di bilancio corrispondenti a coppie di essi. Occorre allora 
onoscere il comportamento di un componente per determinate condizioni esterne e 
onfrontarlo, sullo stesso grafico, con quello corrispondente ad un altro componente 
pre per le stesse condizioni. In questo modo è possibile quindi rendersi conto di 
e sia importante la scelta delle caratteristiche dei componenti e di come la scelta di 
no di essi si ripercuota sugli altri. Avendo a disposizione una serie di grafici è possibile 
ttenere i punti di intersezione tra i vari componenti per determinate condizioni di 
funzionamento. È allora per questi valori che occorre far funzionare l’intero sistema. 
 limite di tale studio comunque consiste nel non poter svolgere facilmente dei calcoli 
erativi, in quanto significa ogni volta cambiare di nuovo le condizioni in cui si lavora 
er ottenere il perfetto bilanciamento. Proprio per questo si preferisce lavorare con 
simulazioni che utilizzano formulazioni matematiche piuttosto che valori graficati. Per 
ui il punto di intersezione tra due curve diventa la soluzione di due equazioni messe a 
istema. La simulazione del sistema è infatti la soluzione simultanea delle equazioni che 
ppresentano il comportamento di tutti i componenti del sistema e che utilizzano 
bilanci di massa, di energia o equazioni per la definizione dello stato del refrigerante. 
Per simulare il comportamento stazionario, tutte le equazioni saranno di tipo algebrico, 
in caso dinamico invece ci saranno equazioni differenziali. 
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6.2    Simulink 
Abbiamo prima visto come sono stati modellati i singoli componenti del ciclo 
frigorifero, ora non rimane che realizzare una libreria di tali componenti che permetta 
una f n nuovi 
comp na delle 
novit  è senz’altro il tipo di programma che è stato scelto per 
: SIMULINK®.  
SI cchetto software della Math Works Inc. funzionante in 
am
acile scelta. È chiaro che la libreria può sempre essere aggiornata co
onenti senza per questo compromettere il programma generale. Infatti u
à di questo modello
realizzarlo
MULINK® è un pa
biente Matlab, per modellare, simulare ed analizzare i sistemi dinamici. Supporta sia 
sistemi lineari che non lineari, modellati in tempo continuo o discreto o come un ibrido 
dei due. Simulink utilizza un’interfaccia grafica a finestre, detta GUI (Graphical User 
Interface), per implementare modelli attraverso semplici blocchi, usando operazioni di 
“click-and-drag” (seleziona e trascina) con il mouse. Con questa interfaccia è allora 
possibile comporre il modello come se lo stessimo disegnando con carta e penna: si 
evita in questo modo di dover scrivere le equazioni differenziali che descrivono il 
sistema da modellare in un linguaggio di programmazione complesso e articolato. A tale 
scopo Simulink mette a disposizione dell’utente una libreria a blocchi fondamentali 
quali sinks (visualizzatori di segnale), sources (sorgenti di segnale), connections (vari 
tipi di connessioni), linear e non linear (i più comuni componenti lineari e non che si 
riscontrano nello studio dei sistemi dinamici), discrete (i più comuni componenti per 
descrivere un modello in tempo discreto), come si vedere in fig.7.1.  
 
 
 
Fig.7.1- Libreria del programma. 
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Viene lasciata comunque all’utente la possibilità di crearsi intere librerie di blocchi 
pe
 basso. Questo approccio fornisce un metodo intuitivo per 
ric
biare i parametri e 
im ediatamente vedere cosa accade. L’uso di Simulink si divide perciò in due fasi: 
definizione del modello e analisi dello stesso. Inoltre per semplificare l’uso di modelli 
complessi dove devono essere dichiarati diversi parametri, vengono applicate ai vari 
sottosistemi delle maschere. In questo modo quando si hanno molti sottosistemi, si 
possono dichiarare tutti i parametri ed inserire il loro valore in un’unica maschera, che 
poi li renderà visibili ai blocchi dei sottosistemi mascherati. In queste maschere è inoltre 
possibile effettuare brevi descrizioni del sottosistema mascherato. Si ricorda infine che 
quando si vuole risolvere un sistema di equazioni algebriche con Simulink si verifica 
una situazione particolare definita con il nome di “Algebraic Loop”; in questo caso 
l’uscita di un blocco, dopo avere attraversato o meno altri blocchi, diviene un suo 
ingresso, formando cioè un sistema ad anello chiuso. Questa condizione in alcune 
co vergenza del risolutore, con le spiacevoli conseguenze 
che la simulazione può venire interrotta perché non è stata ricavata la soluzione che 
rsonalizzate, da utilizzare in base alle proprie esigenze. I modelli, realizzati 
costruendo ed unendo i vari blocchi che li compongono, devono essere implementati in 
modo gerarchico, usando un sistema del tipo top-down o bottom-up. In questo modo è 
visibile il sistema a livello più alto, ma cliccando due volte su di esso è possibile 
visualizzare i sottoblocchi di livello inferiore che lo compongono, fino ad ottenere 
quello gerarchicamente più
onoscere come sono organizzate la varie parti che compongono il modello 
matematico di un sistema dinamico. Dopo aver definito il modello, è possibile iniziare 
la simulazione o dai menus di Simulink, con la pressione di un semplice tasto (Control-
T), o digitando i comandi sulla finestra di Matlab. I menus sono particolarmente per il 
lavoro interattivo, ma le linee di comando sono da preferire quando si ha una 
molteplicità di simulazioni da avviare. La simulazione viene realizzata con l’ausilio di 
particolari strumenti matematici detti risolutori (solvers). Questi altro non sono che 
l’implementazione in Matlab di algoritmi numerici per l’integrazione di equazioni 
differenziali ordinarie (ODEs Solvers, Ordinary Differential Equations Solvers). In un 
particolare menù di Simulink (Simulation Parameters) l’utente può impostare i 
parametri caratteristici della simulazione in corso, compreso il tipo di Solvers da usare. 
Viene inoltre fornita la possibilità di scegliere tra Solvers a passo-variabile (Variable-
step) e a passo-fisso (Fixed-step). Usando visualizzatori di vario tipo si possono vedere i 
risultati della simulazione mentre sta girando, in più si possono cam
m
ndizioni può causare la non con
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permette di individuare l’evoluzione dello stato del sistema, o che l’eventuale soluzione 
trovata sia priva di qualsiasi significato fisico. Questo perché quando avviene avviata la 
simulazione di un modello contenente dei loop, ad ogni passo della simulazione stessa 
viene eseguito uno specifico programma (Loop Solver), che procede integrando 
numericamente l’equazione sulla base di una determinata condizione iniziale (Initial 
Guess) fissata dal programmatore. E’ consigliabile controllare esattamente la correttezza 
di tale condizione iniziale al fine di poter ottenere la soluzione desiderata e migliorare 
l’efficienza del risolutore. 
6.3    Libreria del gruppo frigo 
Con questo programma è possibile creare una libreria in base alle proprie esigenze 
definendo dei blocchi e salvandoli poi in essa: in questo modo riaprendo la libreria è 
possibile utilizzare i blocchi in un nuovo modello solo selezionandoli e trascinandoli 
all’interno di questa nuova finestra. È quello che è stato fatto in questo caso per 
effettuare lo studio di un gruppo frigorifero (fig.7.2). 
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Fig.7.2- Libreria del gruppo frigorifero. 
 
Ciò significa che per realizzare la simulazione di un impianto basta costruirsi dei 
blocchi del tipo in libreria di fig.7.2. I vari blocchi sono inoltre realizzati in modo tale 
da essere collegati facilmente tra di loro, visto che le principali informazioni sui fluidi 
(in questo caso sono state scelte come valori identificativi della condizione del fluido 
all’interno del gruppo frigorifero portata, entalpia e pressione) sono passate tra i vari 
blocchi tramite vettori .In questo modo il collegamento tra di essi viene effettuato con 
una semplice linea di collegamento. L’interfaccia grafica del programma e la possibilità 
di realizzare dei blocchi costituiti da una serie di sottoelementi permettono di scrivere le 
equazioni di bilancio di energia e di massa che sono alla base dei modelli di ogni 
componente in modo tale che un utente che voglia solo usufruire di tale strumento possa 
farlo semplicemente collegando tra di loro gli elementi che si sono scelti in libreria. 
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 6.4    Dati di Input 
L’analisi numerica che viene presentata in questa sezione si basa sul metodo proposto 
per la valutazione delle caratteristiche di questo tipo di macchina da Boulanger et al. 
[1].Si sono dapprima individuati il numero minimo di dati di input che è necessario 
conoscere “a priori” per poter studiare il comportamento della macchina. 
Seguendo le indicazioni disponibili al riguardo in letteratura si sono fissati i seguenti 
parametri di input: 
 
1) Caratteristiche geometrico - operative di tutti gli scambiatori di calore 
(AUev, AUcd, AUass, AUgen, Auexe ) [kW/K] 
2) Concentrazione della soluzione diluita Ylo [% di Li-Br] 
3) Temperatura con cui l’acqua di raffreddamento entra nell’evaporatore 
(Twsuev) [°C] 
4) Portata in massa dell’acqua di raffreddamento in ingresso nell’evaporatore 
(mev ) [kg/s] 
5) Portata in massa di acqua utilizzata per il raffreddamento della soluzione 
nell’assorbitore (mass ) [kg/s] 
6) Temperatura dell’acqua di raffreddamento in ingresso nell’assorbitore 
(Twsuass ) [°C] 
imentazione (Tcoll ) [°C] o pressione del vapore 
di alimentazione del generatore Pst [KPa] 
7) Temperatura del fluido di al
8) Portata in massa di soluzione diluita che mediante la pompa passa 
dall’assorbitore al generatore (mlo ) [Kg /s] 
 
Sulla base di questi parametri, il codice di calcolo che è stato realizzato, e che viene 
descritto nelle sezioni che seguono, permette un’analisi del comportamento di questo 
tipo di macchina al variare delle condizioni operative.  
6.5    Analisi Numerica 
Si consideri una macchina ad assorbimento monostadio quale quella schematizzata in 
Figura 1.1.  
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In regime stazionario le temperature, le pressioni e le portate in massa che percorrono i 
diversi componenti, rimangono costanti. Per caratterizzare energeticamente la macchina 
occor i di input di cui si dispone, al valore che tali grandezze 
 codice di calcolo in C++, risultato di una simulazione effettuata con 
MATLAB, che permette una analisi parametrica delle prestazioni della macchina 
monostadio. Se si applica il primo principio della termodinamica all’assorbitore, 
re risalire, dai dati minim
assumono all’uscita ed all’ingresso dei diversi componenti. E’ stato per questo 
realizzato un
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all’evaporatore ed al condensatore di una macchina monostadio è possibile scrivere le 
seguenti equazioni di bilancio: 
 
Qev = mev (h7 – h6) 
Qcd = mev (h5 – h6)                                                                                                    (1.1) 
Qass = mevh7 + muph4 – mloh1 
Le potenze termiche scambiate nei tre componenti (Qcd , Qass , Qev ) vengono assunte 
come tre variabili indipendenti di cui all’inizio si fissa un valore di primo tentativo; tale 
valore viene in seguito corretto automaticamente dal programma fino a che tutti i bilanci 
energetici e di massa nei diversi componenti non sono esattamente soddisfatti. 
La procedura automatica utilizza il metodo generalizzato di Newton-Rapson per il 
calcolo di Qcd , Qass , Qev. 
6.6    Evaporatore 
Conoscendo le caratteristiche geometriche ed operative dello scambiatore (AUev ) 
nonchè la portata in massa che attraversa tale componente (mwev) è possibile ricavare 
l’efficienza dello scambiatore che costituisce tale componente: 
 
                                                                                         (2.1) 
 
Assegnando un valore di primo tentativo a Qev, la temperatura all’interno 
dell’evaporatore viene espressa, mediante un bilancio energetico, in funzione della 
temperatura (Twsuev ) di ingresso dell’acqua di raffreddamento (valore che si è 
supposto noto). 
                                                                                        (3.1) 
 
La pressione nell’evaporatore è dunque la pressione di saturazione del vapore alla 
1 expevε = − ev
wev pw
AU
m c
⎛ ⎞⎜ ⎟⎜ ⎟⎝ ⎠
ev
ev wev pw
Q
m cεev wsuevT T= −
temperatura calcolata: 
   
Pev = Ps ( Tev )                                                                                                     (4.1) 
 
L’entalpia del valore si calcola considerando il vapore saturo secco: 
 
h7 = 2501+1.82*Tev                                                                                                   (5.1) 
6.7    L’Evaporatore in Simulink 
Rappresentazione dell’evaporatore : 
 
 
e lo attraversa (mWass) 
è possibile determinare il valore dell’efficienza del condensatore: 
 
                                                                                      (6.1) 
portata d’acqua (mass) ch izzata per raffreddare la soluzione acqua-BrLi 
nell’assorbitore. 
Supposta nota la potenza termica sottratta alla soluzione nell’assorbitore è semplice 
possibile ricavare il valore della temperatura dell’acqua di 
freddamento in uscita dall’assorbitore: 
                  
(7.1)                  
 questo punto si può calcolare il valore della temperature dell’acqua all’uscita del 
6.8    Condensatore - Assorbitore 
Avendo supposto di conoscere le caratteristiche geometriche ed operative del 
condensatore (AUcd ) nonchè la portata in massa del vapore ch
1 exp cd
 
 
La condensazione  del vapore prodotto nel generatore viene effettuata mediante una 
e è la stessa util
cd
AU
m c
ε ⎛ ⎞= − ⎜ ⎟⎜ ⎟
wass pw⎝ ⎠
calcolare il valore della temperatura dell’acqua utilizzata. Mediante un semplice 
bilancio energetico è 
raf
ass
wass pw
T T
m c
= + Qwsucd wsuass
 
A
condensatore: 
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                                                                              (8.1) 
 
e risalire al valore della pressione di saturazione corrispondente a tale temperatura e al 
valore dell’entalpia del liquido supposto saturo: 
 
Pcd = Ps (Tcd)             h = 2501+1.82*Tcd                                                             (9.1) 
 
L’efficienza dell’assorbitore può calcolarsi mediante la seguente relazione: 
 
                                                                                    (10.1) 
 
a temperatura della soluzione in uscita da tale componente deriva dal seguente bilancio 
energ
L’entalpia della soluzion  diluita in uscita dall’assorbitore viene valutata sulla base 
 ne 
(uguale a quella esistente nell’evaporatore) calcolata mediante l’Eq. (4.1) ed attraverso 
 valore della concentrazione della soluzione diluita (Ylo). 
 
 
 
 
 
cd
cd wsuass
QT T
m cε= +
1 exp assass
wass pw
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m c
ε ⎛ ⎞= − ⎜ ⎟⎜ ⎟⎝ ⎠
L
etico: 
 
                                                                                (11.1) 
 
ass
ass wsuasss
ass wass pw
QT T
m cε= +
e
soluzione calcolata mediante l’Eq. (11.1), della pressiodella temperatura della
il
 
Yup = f (Tass , Pcd )          h1 = Hsoluz (Tass ,Ylo )                                      (12.1) 
ass wass pw
                                                                       (12.1b) 
 
 
( )1 5371ln
0.091up cd gen
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6.9  Il Condensatore e l’Assorbitore in Simulink 
Il condensatore: 
 
 
L’assorbitore: 
 
 
6.10   Generatore 
La potenza termica ceduta alla soluzione diluita all’interno del generatore si ricava dai 
valori assunti per le potenze scambiate nell’evaporatore, nell’assorbitore e nel 
condensatore: 
 
Qgen = Qcd + Qass – Qev                                                                                         (13.1) 
 
Supponendo nota la pressione del vapore utilizzato per riscaldare la soluzione (Pst) è 
possibile ricavare il valore della temperatura del vapore all’ingresso del generatore 
considerandolo saturo secco e quindi dedurre la temperatura della soluzione concentrata 
e del vapore in uscita dal generatore: 
 
                                                                                (14.1) 
 
ratura del vapore di refrigerazione: 
 
 
                                                                             (14.1b) 
 
Dove: 
A0 = -2.00755 B0 = 124.937 
A1 = 0.16976 B1 = -7.71649 
A2 = -3.133362 E-03 B2 = 0.152286 
A3 = 1.97668 E-05 B3 = -7.95090 E-04 
 
Il valore dell’entalpia del vapore in uscita dal generatore si ricava sulla base della sua 
temperatura:  
 
h5 = hacqsv (Tref)                                                                                      (15.1) 
 
La relazione (15.1) fornisce l’entalpia espressa in kcal/kg inserendo la temperatura del 
apore in °C. Conoscendo il valore della concentrazione della soluzione in ingresso nel 
generatore si può calcolare il valore del volume specifico della soluzione; il volume 
( ) genstgen s
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Q
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speci lla range di temperatura 298.15 K < T < 313.15 K può essere 
                                                                      (16.1) 
 cui la concentrazione è espressa in percentuale. Conoscendo il valore del volume 
ossibile risalire al valore della portata in massa in ingresso nel generatore: 
imulato, assegnare un valore direttamente a mlo. 
La concentrazione della soluzione in uscita dal generatore viene calcolata sulla base del 
valore della temperatura
 
                                               (18.1) 
 
i assoluti e la pressione in Pa. Facendo un 
r della 
portata in massa di soluzione concentrata in uscita dal generatore: 
 
                                                              (19.1) 
a n b c d  
 
 
 
fico de  soluzione nel 
dedotto dalla seguente equazione: 
 
60 1.0111loY
− + 7.1662 1lov = −  
in
specifico della soluzione diluita e la portata volumentrica, dato assegnato in input, è 
p
 
                                                                                                    (17.1) 
 
oppure in alternativa, come nel caso s
lo
lo
lo
Vm
v
=
 della soluzione in uscita (Tgen) e della pressione (Pcd). 
              
In cui la temperatura è espressa in grad
bilancio sulla portata di B Li entrante ed uscente nel generatore si deduce il valore 
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da cui: 
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 indica il fattore di ricircolo (Fr). 
6.11 Il Generatore in Simulink 
 
6.12    Scambiatore intermedio 
Conoscendo il valore della concentrazione della soluzione diluita, in ingrasso nello 
scambiatore do ta, in 
ingresso nello scambiatore dopo essere uscita dal generatore, è possibile valutare il 
ecifico di una soluzione acqua-BrLi in 
 può essere calcolato mediante la seguente 
 
500- 26.53Y                                                                                         (20.1) 
Sfruttando l’Eq. (20.1) è possibile ricavare il va re del calore specifico della soluzione 
trata (Cup) e della soluzione (Clo). Conoscendo le portate in massa delle due 
(17.1) e (19.1), si può calcolare: 
po essere uscita dall’assorbitore, e dalla soluzione concentra
calore specifico delle due correnti. Il calore sp
funzione della concentrazione della soluzione
relazione: 
c(Y) = 3
 
con c espresso in J/kgK e Y in %. 
lo
concen
correnti calcolate mediante le Eq. 
 
168 
 
Cup = mup cup       Clo = mlo clo                                                                    (21.1) 
A questo punto, conoscendo le caratteristiche geometrico-operative dello scambiatore 
interm (AU l’efficienza dello scambiatore: 
 
  
 
edio exc), si calcola il valore del
),( ωε NTUvexc =                                                                        (22.1) 
In cui si è fatto uso delle seguenti definizioni:                                                                                       
                                                                                                                   (23.1)
La potenza termica scambiata tra le due correnti che attraversano lo scambiatore vale: 
 
                                                                       (24.1) 
 
L’entalpia della soluzione concentrata all’ingresso dello scambiatore vale : 
h3 = Hsoluz(Tgen ,Yup )  ricavabile dalla:    
                  
(25.1)
 
unto tutti i parametri che servono per calcolare, mediante l’Eq. (1.1), le 
otenze termiche assunte all’inizio Qcd , Qass , Qev , sono noti. Si assumono i valori 
 che 
 Eq. (1.1) non sono esattamente soddisfatte. In questo modo la macchina monostadio 
a. Per valutare se i risultati forniti dal procedimento 
ti, per i diversi casi, 
agli autori citati. Nei diversi casi analizzati dagli autori della pubblicazione citata, e 
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All’uscita dello scambiatore la soluzione concentrata avrà un’entalpia pari a: 
                                                                           
                                                                                               (26.1) 
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calcolati come valori di secondo tentativo e si itera il procedimento descritto fino a
le
rimane perfettamente caratterizzat
numerico illustrato sono validi, si è testato il codice di calcolo su dati sperimentali e 
numerici forniti per una macchina analoga dall’articolo [1]; i valori numerici ottenuti 
seguendo questo procedimento sono esattamente gli stessi ottenu
d
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riprodotti numericamente attraverso la procedura numerica descritta, la macchina 
onostadio aveva un C.O.P. variabile da 0.62 a 0.77. m
6.13 Lo scambiatore intermedio in Simulink 
 
 
 il gruppo frigorifero da modellare, il 
enti, l’introduzione dei vari parametri 
menti che 
permettano di le l determinato istante di 
tempo o di gra a la 
simulazione. Soprattutto questa ultima opportunità permette di tenere sotto controllo i 
6.14 Il ciclo completo 
Una volta scelti i componenti costituenti
programma prevede il collegamento dei vari elem
caratterizzanti i blocchi, l’immissione in diverse parti del ciclo di ele
ggere il valore assunto dalla grandezza in que
ficare tale grandezza in tutto l’arco temporale in cui si svilupp
diversi parametri e di avere subito un’idea di come siamo gli andamenti fig.7.3. 
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Fig.7.3- Ciclo completo gruppo frigorifero. 
 
 
 
171 
 
 6.15 Risultati della simulazione 
L’oggetto di questo studio è lo sviluppo di un modello di simulazione per l’analisi delle 
performance di un gruppo frigorifero ad assorbimento (H2O-BrLi) con una sorgente 
ausiliaria di riscaldamento. L’esistenza di un impianto sperimentale per la misura delle  
prestazioni di tele gruppo, presso l’università di Perugia, ha permesso di verificare 
l’attendibilità dei dati di output forniti dal simulatore e confrontare questi con i dati 
reali. Ciò ha fornito elementi per tarare al meglio il modello e quindi valutare a pieno 
tutte la variabili in gioco che determinano la diminuzione del rendimento rispetto ad un 
modello ideale. Tarato il modello e inserito i medesimi dati di input della macchina 
reale è stato possibile evidenziare l’andamento delle singole variabili termodinamiche in 
gioco durante il processo. 
 
Dati di Input: 
 Potenza nominale di refrigerazione: 17 Kw 
 Temperatura acqua di alimentazione generatore : 65 – 95 °C 
 Temperatura Ingresso acqua refrigerata : 9°C 
 Temperatura di Uscita acqua refrigerata : 6°C 
 Pressione max al condensatore/generatore : 98 KPa 
 Pressione max al condensatore/assorbitore : 295 Pa 
 Temperatura acqua di raffreddamento assorbitore condensatore : 29.5 – 34.5 °C 
 
La macchina reale è equipaggiata di uno scambiatore intermedio fra il generatore e 
l’assorbitore per permettere un recupero di calore fra la soluzione concentrata in uscita 
dal generatore e quella diluita in uscita dall’assorbitore.  
Oltre allo scambiatore intermedio è presente una cella di palladium necessaria 
all’estrazione dell’idrogeno prodotto durante il processo. 
I circuiti esterni garantiscono flussi continui di fluidi in ingresso e in uscita con le 
seguenti portate: 
ortata di ingresso nell’assorbitore e nel condensatore : 0.66 l/s 
ortata in uscita di acqua refrigerata dall’evaporatore :  0.36 l/s 
 
P
P
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Layout della macchina sperimentale: 
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Schema di flusso della simulazione: 
Il modello da possibilità di valutare le variabili termodinamiche (pressione, 
concentrazioni, temperature, entalpie…) per i 4 elementi principali della macchina ( 
generatore, condensatore, evaporatore, assorbitore), una volta noti i dati di input. 
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Nella seguente Tabella.1 vengono riportati dati variando prima la temperatura di 
limentazione del generatore e poi la portata del circuito secondario dell’evaporatore. a
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La Tabella 1 riporta alcuni dati sperimentali di due differenti prove precedentemente 
descritte. Si nota come al variare della temperatura di alimentazione, l’unico parametro 
he subisce significanti variazioni è la temperatura dell’evaporatore (Tev) che presenta 
un notevole salto.  
c
 
Fig. 2 – Temperatura di evaporazione al variare della temperatura di alimentazione  
 
Oltre alla variazione della temperatura dell’evaporatore si vede come alla diminuzione 
della portata mev, del fluido refrigerante, non si denotino rilevanti oscillazioni di Tev 
ma invece un aumento della differenza della temperatura di ingresso e uscita del fluido 
di alimentazione del generatore. 
Con i dati in tabella 1 è possibile calcolare le potenze dei diversi componenti costituenti 
il gruppo frigorifero e nello specifico Qgen , Qev, Qabs, Qcond. 
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Fig. 3 – Potenze scambiate all’evaporatore e al generatore 
 
 
La Fig. 3 mostra come lo scambio di calore all’evaporatore e al generatore varino con la 
temperatura di alimentazione dell’acqua calda; Questo può essere visto notando che, 
ll’aumentare  della temperatura di alimentazione del generatore da 67 a 83°C, Qev 
umenta  da circa 4 a 4,7 Kw, mentre Qgen sale da 10 a 20 Kw (+50%). 
uesto spiega perché è particolarmente adatto l’utilizzo di sistemi solari per la 
produzione dell’acqua di alimentazione. 
Come già indicato precedentemente il COP della macchina è dato dal rapporto fra 
Qev/Qgen. 
 
 
a
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La fig. 4 mostra l’andamento del COP in funzione della temperatura di alimentazione e 
in accoppiamento a questa anche l’andamento della Exergetic performance. 
Considerando che il rendimento exergetico è dato da: 
 
 
 
 
 
ed che l’exergia è data dalla differenza tra l’energia e l’anergia (energia non più 
utilizzabile), si può ottenere un raffronto fra i due tipi di rendimento. 
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Fig. 4 – COP e Rendimento Exergetico 
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La valutazione del COP mostra come questo si attesti su valori che varino fra lo 0.55 e 
lo 0.65. 
I precedenti valori sono raggiungibili solo con l’utilizzo di Torri di raffreddamento, che 
ermettono di avere acqua in ingresso all’assorbitore con valori che oscillano tra i 10 e 
5 °C, e con temp 0 e gli 80 °C. 
’analisi delle performance mostra come, una volta superata la temperatura minima di 
limentazione di 67°C, il COP della macchina diminuisce sebbene la Potenza di 
efrigerazione Qev  aumenti. Si nota anche che variazioni della portata di 
a differenza tra la 
mperatura di ingresso e uscita dell’acqua di alimentazione del generatore Fig. 5. 
uesto processo di diminuzione della portata di alimentazione non influenza 
significativamente il COP. 
 
p
1 erature di alimentazione tra i 7
L
a
R
alimentazione non abbiano effetti significativi sul COP della macchina. 
Il sistema paga la diminuzione della portata con un aumento dell
te
Q
 
Fig. 5 – Potenza termica (Qgen) e differenza di temperatura (Th,in-Th,out) in relazione 
lla variazione di portata (mh) di alimentazione del generatore. a
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 Attraverso questo modello possiamo comparare la concentrazione di LiBr nel 
  
generatore , nell’assorbitore e il fattore di ricircolo “ Fr ” ( definito dal rapporto fra le 
portate della soluzione e del refrigerante) con i dati sperimentali forniti dalla macchina 
reale (Tabella 3). 
Tabella 3                       
Valutazione del fattore di ricircolo                 
Dati Sperimentali                     Risultati Simulazione
Tgen (°C) Tcond(°C) Tabs(°C) Tev(°C)  Yup(%) Ylo(%) Fr  Tsolup(°C) Tref.(°C) Fr 
59,4  29,2  31,8  10,5    53,7  47,9  9,3    47,1  42,8  9,46 
59,8  29,7  32,0  10,8  53,4  48,0  9,8  47,0  43,4  9,1 
62,8  30,0  31,5  11,2  54,4  48,4  9,0  49,4  43,5  9,6 
62,9  27,6  32,3  7,0    56,2  50,3  9,5    53,0  41,5  9,5 
 
Nella figura 7 viene rappresentata la temperatura del generatore calcolata col modello e 
paragonata alla temperatura reale della macchina fissando fattore di ricircolo Fr = 9.5 e 
variando la temperatura all’evaporatore. 
 
Fig. 7 – Andamento della temperatura del generatore in funzione della temperatura di 
vaporazione ad un fissato fattore di ricircolo. e
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Nella Fig. 8 , invece,  viene confrontata la temperatura dell’evaporatore calcolata con il 
modello con quella sperimentale, variando la temperatura del condensatore. 
 
 
Fig. 8 – Andamento temperatura di evaporazione in relazione alla variazione della 
temperatura nel condensatore. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
181 
 
Punti di funzionamento della macchina sul diagramma P-T-Y della soluzione Acqua-
Bromuro di Litio 
 
 
Le maggiori difficoltà riscontrate nell’utilizzo del modello e dei suoi processi, 
utilizzando i medesimi dati di input della macchina reale  e le stesse caratteristiche del 
istema, sono dovute  al fatto che esso considera le condizioni di stato costanti e solo 
alori interi delle concentrazioni della soluzione nel generatore e nell’assorbitore 
inimo step 1%). Un ulteriore problema è rappresentato dal fatto che i costruttori non 
rniscono le caratteristiche degli scambiatori (UA, mq), perciò si introduce un’ 
incertezza nella determinazione delle loro efficienze.  
nalizzando lo schema della macchina e i risultati dei test e delle simulazioni, può 
ssere supposto che il basso valore di COP  dipenda da una bassa efficienza dello 
cambiatore nell’evaporatore. 
uesto scambiatore permette solo a poche parti di fluido refrigerante di evaporare, 
mentre l’acqua rimanente, procede verso l’assorbitore allo stato di liquido, quindi senza 
rodurre alcun effetto di raffreddamento. Il fenomeno è chiamato sovrabbondanza di 
efrigerante (refrigerant overflow) ed è una tipica caratteristica delle macchine ad 
ssorbimento senza pompa di ricircolo del refrigerante dette a circolazione naturale 
(Thermosyphon machines). 
s
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Alcune analisi Termodinamiche sono eseguite per dimostrare che lo scambiatore 
calore  (potenza
di 
 frigorifera) effettua una evaporazione solo parziale dell’acqua 
proveniente dal condensatore e quindi che proprio in quest’ultimo risiede la maggiore 
quantità di calore liberato. 
eguiti per verificare l’operatività del modello, hanno mostrato come 
ni costati solo dopo 60- 70 minuti dall’avvio della macchina. 
peratura all’assorbitore presenta drastiche 
variazioni: In primo luogo un rapido aumento della temperatura fino a 45 °C e dopo 
pochi minuti un veloce decremento fino a temperature comprese fra i 30-35°C, dovuto 
ad una completa miscelazione del sale all’interno dell’assorbitore stesso.  
 
I Risultati hanno mostrato come la macchia raggiunga i massimi valori di rendimento 
I test preliminari, es
si raggiungano condizio
Durante il periodo transitorio, la tem
COP per temperature attorno ai 70 °C che quindi rendono queste macchine adatte a 
funzionare in accoppiamento con sistemi a collettori solari. 
L’analisi dell’entalpia mostra che le basse performance , registrate soprattutto alle 
basse temperature, dipendono dal fenomeno di refrigerant overflow dei sistemi a 
circolazione naturale; I rendimenti sono anche influenzati dalle portate dall’acqua di 
raffreddamento in ingresso nell’assorbitore. Quindi la miglior soluzione è quella di 
accoppiare l’assorbitore a sistemi solari e a torri di raffreddamento. 
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Capitolo  7 
 
Solar Cooling 
 
7.1    Introduzione 
I risultati delle diverse simulazioni e campagne sperimentali condotte hanno evidenziato 
la possibilità di poter alimentare il gruppo frigorifero con temperature prossime a 70°C, 
rendendo proponibile l’impiego di energia solare per la produzione dell’acqua calda di 
limentazione. Pertanto, si è sviluppato un codice di calcolo che ha permesso di 
are uno studio parametrico 
nomiche. Sono in 
se di studio cicli ad assorbimento a bassa temperatura utilizzando soluzioni alternative 
uali LiNO3-NH3 e NaSCN-NH3;  numerose sono anche le simulazioni che, con appositi 
odici di calcolo, mettono a confronto le prestazioni di cicli multistadio alimentati con 
collettori solari piani e cilindrici. In particolare in Spagna e in Giappone si stanno 
alutando le potenzialità di penetrazione di tali sistemi nel mercato su larga scala  grazie 
uove tecnologie di assorbimento e l’impiego di generatori a bassa temperatura che 
ermettono l’applicazione di sistemi frigoriferi ad assorbimento per il condizionamento 
ei trasporti pubblici . Sono infine ricorrenti in letteratura le simulazioni del 
nzionamento di sistemi ad assorbimento convenzionali, per lo più per utenze 
estiche o alberghiere, alimentati ad energia solare. Presso i Dipartimenti di Fisica 
ecnica dell’Università di Roma “La Sapienza” e di Ingegneria Industriale 
ell’Università di Perugia sono da anni attivi gruppi di ricerca che si occupano di 
ie frigorifere alternative, ed in particolare dei sistemi ad assorbimento; gli 
spetti affrontati hanno riguardato la misura delle proprietà termofisiche di nuovi fluidi , 
 valutazione delle prestazioni di nuovi cicli e macchine, la realizzazione di nuovi 
a
simulare il funzionamento del gruppo frigorifero con un sistema integrato di 
alimentazione termica comprendente dei collettori solari ad elevata efficienza. Il lavoro 
presenta i risultati delle simulazioni effettuate ed in particol
sull’influenza di diversi parametri (tipo di collettore,volume del serbatoio di accumulo, 
entità della superficie di captazione) sulla copertura del fabbisogno termico della 
macchina. I risultati ottenuti incoraggiano la prosecuzione della ricerca medi 
L’obbiettivo principale è rendere tale binomio competitivo rispetto ai sistemi 
tradizionali dal punto di vista delle prestazioni sia energetiche che eco
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prototipi . In particolare, negli ultimi anni, la ricerca si è occupata di analizzare le 
prestazioni di una macchina frigorifera ad Assorbimento installata presso i laboratori di 
Fisica Tecnica della Facoltà di Ingegneria di Perugia. I risultati della ricerca hanno 
dimos iesce a lavorare, con COP accettabili (circa 0,3-0,5) anche 
on azione prossime ai 70°C, che permettono pertanto di 
ipotizzare l’utilizzo di collettori solari per l’alimentazione termica. Si è quindi 
svilup colo in grado di simulare il funzionamento della macchina ad 
trato che la macchina r
temperature di alimentc
pato un codice di cal
assorbimento con energia termica solare, come descritto nel seguito. 
 
7.2    L’impianto sperimentale ad assorbimento ipotizzato 
La Macchina ad assorbimento, è del tipo a singolo stadio ed impiega quale fluido di 
lavoro Acqua-Bromuro di Litio. L’alimentazione termica è ottenuta tramite acqua calda 
riscaldata in un boiler per mezzo di caldaia a gas o resistenze elettriche. L’acqua  
nel boiler, raggiunta la temperatura impostata, viene inviata con una portata di 2500 
kg/h tramite due pompe gemellari al generatore della macchina ad assorbimento per poi 
riessere convogliata nuovamente al boiler (figura 1). Un secondo circuito idraulico 
esterno convoglia l’acqua raffreddata nell’evaporatore all’utenza frigorifera costituita da 
due fan-coil tramite una coppia di pompe gemellari, mentre il sistema di raffreddamento 
viene effettuato tramite acqua a temperatura ambiente prelevata dalla rete idrica e 
inviata al condensatore e all’assorbitore, per poi riessere immessa nella rete di scarico. 
Un impianto solare termico pertanto avrebbe lo scopo di integrare tale sistema di 
alimentazione in modo da garantire parte del fabbisogno durante il funzionamento della 
macchina (dalle 10:00 a.m. alle 18:00 p.m). 
Nel valutare l’ipotesi di installare un impianto solare si è ritenuto di non andare a 
modificare in modo drastico l’impianto esistente ma di integrare il sistema di 
alimentazione con un secondo serbatoio collegato direttamente con i collettori solari. 
Tale secondo serbatoio funzionerebbe da preriscaldatore e invierebbe l’acqua al suo 
interno al boiler solo se la sua temperatura fosse superiore a quella utile per il 
funzionamento della macchina ad assorbimento. 
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7.3    Parametri di lavoro 
L’obbiettivo del lavoro è stato quello di implementare un codice di calcolo che 
permettesse di determinare le specifiche tecniche che un impianto termico solare 
dovrebbe avere per coprire parte del fabbisogno termico per l’alimentazione della 
macchina ad assorbimento (frazione solare), compatibilmente con i vincoli strutturali 
dell’edificio nel quale l’impianto deve essere installato e delle condizioni di esercizio. 
Per determinare tali specifiche tecniche l’impianto è stato schematizzato in tre sezioni 
 
 
(figura 2):   
1) un sistema di accumulo e preriscaldamento;  
2) tubazioni di mandata e ritorno;  
3) sistema di captazione (Collettori solari). 
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Il co ato analizza ciascuna delle tre sezioni, al fine di 
alla caldaia. Il parametro fondamentale sul quale si può intervenire nella 
ritorno 
no di convogliare il fluido termovettore dal 
erbatoio ai collettori è strettamente legata ai vincoli strutturali dell’edificio sul quale 
impianto deve essere installato. La lunghezza minima delle tubazioni è da 
onsiderarsi, quindi, un parametro costante in fase di simulazione e pari a 30 m. La 
ariazione di altri parametri, quale lo spessore dello strato dell’isolante o del diametro 
ei tubi, non determina variazioni significative delle prestazioni dell’impianto stesso. 
dice di calcolo implement
individuare ed ottimizzare i parametri che influenzano significativamente le prestazioni 
dell’impianto solare. 
 
7.4    Sistemi di accumulo e preriscaldamento 
L’impianto solare è dotato di un serbatoio di accumulo, integrato da una resistenza 
elettrica o d
simulazione è il volume del serbatoio. 
7.5    Tubazioni di andata e 
La lunghezza delle tubazioni che permetto
s
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7.6    Collettori solari 
razie all’utilizzo del vuoto spinto, oggi i collettori solari piani riescono ad avere 
rendimenti significativi anche per elevate differenze di temperatura collettore - 
temperatura ambiente. Con i pannelli a tubi evacuati, infatti, si riescono a ridurre le 
perdite di calore per conduzione e convenzione permettendo di portare ad elevate 
temperature il fluido al loro interno, senza comportare drastiche diminuzioni del 
rendimento. Tuttavia, l’uso di nuovi materiali isolanti permette di rendere i classici 
collettori solari piani competitivi con quelli a tubi evacuati, soprattutto da un punto di 
vista economico. Per poter alimentare la macchina ad assorbimento direttamente con 
energia solare il fluido termovettore all’interno del collettore si deve portare ad una 
temperatura superiore di almeno dieci gradi a quella utile per il funzionamento della 
macchina stessa. Tenendo in considerazione che la temperatura media dell’ambiente 
nella stagione estiva è solitamente superiore ai 20 °C, si devono prendere in 
considerazione solo i valori di rendimento relativi a valori Tm,p-Ta compresi tra 65 e 85 
° C. Ulteriori parametri fondamentali che influenzano le prestazioni di un collettore 
iano, come noto, sono la sua inclinazione e orientamento nello spazio. Il codice di 
guente Fig. 3 viene evidenziato il rendimento del collettore scelto 
 funzione del ∆T di funzionamento tra temperatura del pannello e temperatura 
ambiente esterno. 
 
G
p
calcolo permette di introdurre i dati climatici peculiari del sito nel quale l’impianto 
viene installato e determinare l’inclinazione e direzione del collettore ottimizzandone 
l’efficienza.  Nella se
in
 H=500 W/m2 
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7.7    Risultati delle simulazioni 
impianto solare è struttura con la quale tali collettori vengono 
ollegati. Nella simulazione si è, infatti, osservato che la migliore disposizione dei 
pannelli è in un sistema costituito da un parallelo di un certo numero di pannelli in serie. 
Ciascuna serie non deve essere costituita da più di tre collettori (figura 5). 
 
 
 
In figura 4 viene riportata la variazione della frazione solare, ossia la frazione, espressa 
in  percentuale, del fabbisogno termico complessivo giornaliero per il funzionamento 
della macchina  ricoperta dall’impianto solare, in funzione del volume del serbatoio di 
riscaldamento per una superficie di captazione netta dei collettori pari a 25 m2. Anche se 
dal grafico si desume che all’aumentare del volume del serbatoio aumenta 
corrispondentemente la frazione solare, attraverso un’analisi globale del funzionamento 
dell’impianto si evince che, per valori superiori ai 600 litri, la frazione solare 
corrispondente non è garantita costantemente nei diversi giorni dei mesi estivi 
vanificando il contributo solare nel periodo di funzionamento della macchina. Pertanto 
il volume ottimale del serbatoio di preriscaldamento risulta essere di 600 litri.  
Un aumento della superficie dei collettori di qualche decina di metri quadri comporta un 
notevole aumento del volume del serbatoio per guadagnare pochi punti percentuali in 
termini di frazione solare (figura 5).  Allo stesso tempo, imponendo valori della 
superficie dei collettori inferiori ai 25 m2 e mantenendo costante il volume del serbatoio 
di preriscaldamento pari a 600 litri è risultata una significativa diminuzione della 
frazione solare (figura 5), evidenziando come una superficie di captazione netta di 25 
m2 risulti essere quella ottimale. Determinato il valore ottimale della superficie si sono 
individuati il relativo numero di pannelli che per le quattro tipologie di pannelli risulta 
essere pari a 9. Come già menzionato, un ulteriore parametro che influisce sulle 
prestazioni di un 
c
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7.8   Il modello in Simulink 
Il modello qui di seguito rappresentato simula il funzionamento di un collettore termo 
solare piano e come si può notare l’intero sistema è composto da sottoblocchi, ognuno 
dei quali simula tutte le trasformazioni in gioco del sistema. 
 
 
7.9   Dati di ingresso 
Blocco dati  località di riferimento 
Come si può notare, ipostando in ingresso il giorno di riferimento otteniamo, attraverso 
il prodotto  della radiazione solare diffusa per la diretta diviso la latitudine della zona di 
ferimento, un segnale che dato come input al blocco successivo permette di 
determinare la radiazione totale incidente sul pannello. 
ri
 
 
Blocco dati  irraggiamento 
L’unico dato di ingresso richiesto da questo blocco è l’azimut di riferimento, ove sono 
installati i collettori solari. 
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Nella ossono vedere tutte le trasformazioni che determinano la 
o, dall’azimut e dalla latitudine del luogo di 
 
 
 seguente immagine si p
variabile finale dipendente dal giorn
installazione. 
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Blocco modello temperatura esterna 
Chiaramente il collettore solare è influenzato, nei suoi processi, dagli andamenti 
limatici e  dell’ambiente esterno e soprattutto dagli andamenti delle temperature 
sterne e dall’ escursione notturna a cui è sottoposto. 
I dati complessivi da impostare sono rappresentati nella tabella seguente che mostra 
come si presenta la maschera dei parametri sorgente del blocco ” Temperatura esterna”. 
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Blocco collettore solare 
La seguente immagine mostra come sia strutturato il modello di simulazione del blocco 
“collettore solare”. E successivamente i parametri di ingresso relativi alle caratteristiche 
costruttive del pannello preso in considerazione (subsystem 4 ; subsystem 5) 
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Subsystem 4 
 
 
Subsystem 5 
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Blocco serbatoio  
Le seguenti immagini mostrano rispettivamente i dati di ingresso per la simulazione del 
serbatoio di accumulo dell’acqua calda provenite dai collettori solari, che è integrato a 
sua volta da una caldaia a supporto di richieste notturne da parte del gruppo frigorifero, 
e lo schema interno con le relazioni che determinano il suo funzionamento. 
Come si può notare, in ingresso al serbatoio abbiamo 3 diverse poteneze ( Qu, E, L) 
che rappresentano rispettivamente la potenza in ingresso dai collettori solari, la potenza 
fornita dalla caldaia e in fine la potenza assorbita dal gruppo frigorifero ad 
assorbimento.  
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Blocco caldaia di reintegro 
Come si può notare la caldaia utilizza come valore di intervento il ∆T esistente fra la 
temperatura in uscita dal serbatoio e quella richiesta dal gruppo frigorifero in modo che 
il serbatoio sia sempre ad una temperatura maggiore o uguale a quella di funzionamento 
dell’assorbitore. 
 
 
7.10    Conclusioni 
Presso i laboratori di Fisica Tecnica della Facoltà di Ingegneria di Perugia è stato 
installato un impianto sperimentale per il funzionamento di una macchina frigorifera ad 
ssorbimento. Oggetto di ricerca è stato quello di analizzare le prestazioni del gruppo 
igorifero al variare delle condizioni di esercizio con la finalità di poter valutare 
ipotesi di alimentare la macchina con energia termica solare. A tal fine si è sviluppato 
un codice di calcolo che ha permesso di simulare il funzionamento della macchina al 
variare delle specifiche tecniche di un impianto solare termico quali la tipologia, la 
superficie e la distribuzione reciproca dei collettori solari, e il volume del serbatoio di 
preriscaldamento. Nell’implementazione del codice di calcolo si è tenuto conto dei 
vincoli sia strutturali dell’edificio sia dell’impianto già esistente. Dai risultati della 
simulazione si è ottenuto che per avere una frazione termica solare superiore al 20% è 
necessario avere una superficie di captazione di almeno 25 m2 utilizzando nove 
collettori piani a tubi evacuati disposti a formare tre serie da tre collettori ciascuna 
collegate in parallelo e un serbatoio di preriscaldamento di 600 litri. Gli sviluppi della 
ricerca prevedono l’installazione dell’impianto solare termico in base ai parametri 
individuati e l’implementazione del sistema di monitoraggio, già presente, per 
a
fr
l’
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l’acquisizione dei parametri termodinamici relativi a tale impianto quali temperature, 
ortate, pressioni e potenze scambiate.  p
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